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EMA Actionneur Electro-Mécanique 
EBMA Electrical Backup Mechanical 
Actuator 
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CAO Conception Assistée par Ordinateur 
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ADSP Amplitude de densité spectrale 
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d’Actionnement de Commandes de 
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Aeq Accélération équivalente (ms
-2
) 
a Accélération  (ms-2) 
b Jeu (rad) 
bp Largeur de pignon (m) 
C Couple (Nm) 
Cf Couple de frottement (Nm) 
CC 
(FC) 





Couple de frottement de 
Coulomb 
(Nm) 
C0 Charge statique (N) 
Cdyn Charge dynamique (N) 
Ceq Coefficient de frottement 
parfaitement visqueux 
(Nms/rad) 
Δd Différence de diamètre (m) 
darbre Diamètre minimal de 
l’arbre sous chargement. 
(m) 
dw Diamètre de l’élément 
roulant 
(m) 
Dcarter Diamètre extérieur carter (m) 
e Epaisseur  (m) 
E Module d’Young (Pa) 
F Force (N) 
FT Effort tranchant (N) 
f Fréquence électrique (Hz) 
g Constante gravitationnelle  (9,81ms-2) 
Gsat Gain de saturation  
I Moment quadratique  (m4) 
ITAE Integral of Time Absolute 
Error 
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J Moment d’inertie (kgm2) 
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Inertie moteur d’entrée (kgm2) 
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Kp Gain de boucle position (s
-1
) 
Kv Gain de boucle vitesse (-) 
ke Elasticité de torsion (Nm/rad) 
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kj Elasticité avec jeu (Nm/rad) 
k Constante réelle (-) 
l Dimension (m) 
lw Longueur de rouleau (m) 
la Largeur de rouleau  (m) 
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εd Ecart de perturbation (m) 
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pignon (d/b) 
(-) 
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 terme de la régression  
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ηd Rendement direct (-) 
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θ° Température de référence (°C) 
ρ Masse volumique (kg/m3) 
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abs Absolu (régime intermittent) 
amb Ambiant 
Ch (ou c) Charge 





in Intérieur  
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pert Perturbations  
plan Planétaire 
ref Référence 
t  Tangentiel  
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tr  Transmission  
wh Wheel (roue) 
sat Satellite  
sc Screw (vis) 
0 Début ou indépendant de la 
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fin Fin de la simulation 
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Le travail présenté dans ce mémoire a été réalisé au sein de l’Institut Clément Ader à 
l’INSA de Toulouse. Ce laboratoire de recherche est divisé en 4 groupes dont celui de 
Modélisation des Systèmes et Micro-systèmes Mécaniques (MS2M) dans lequel s’intègre 
l’axe de recherche Conception Préliminaire auquel ces travaux de thèse appartiennent. De 
manière plus précise, les études de cette thèse appartiennent au sous-thème qui concerne 
l'approche système en conception multidisciplinaire des produits mécaniques.  
Aujourd’hui, pour répondre aux besoins en aéronautique vis-à-vis de la sécurité, des 
normes écologiques et des coûts de revient [Liscouet-Hanke2008], la conception des avions 
s’oriente de plus en plus vers l’utilisation de l’énergie électrique [Van den Bossche2001, 
Ford2005]. Autant pour les systèmes primaires (propulsifs) que pour les systèmes secondaires 
de transmission de puissance embarqués (servitudes), l’utilisation des systèmes à source de 
puissance électrique avec des réseaux électriques constituent une clé pour répondre à ces 
attentes.  
En effet, ces tendances sont d’ores et déjà visibles sur les récents programmes 
A320néo ou A380 d’Airbus ou de Boeing B787, qui annoncent comme argument commercial 
une réduction de consommation de 15%. Plusieurs solutions permettent cette réduction : 
- l’utilisation des carburants moins polluants ; 
- l’amélioration de l’aérodynamique de l’avion (ailes delta et déformables) ; 
- l’amélioration du trafic aéronautique ;  
- la réduction de la masse des fuselages (composites) ; 
- la diminution de la masse des systèmes primaires de puissances (propulsives) et 
des systèmes secondaires de puissance (non propulsives) 
Ce dernier point fait aujourd’hui l’objet de nombreuses recherches puisque la 
puissance échangée par les systèmes secondaires peut atteindre plusieurs centaines de 
kilowatts sur les avions gros porteurs. Une nouvelle répartition de la puissance dans les 
systèmes aéronautiques est alors nécessaire ainsi que la création de systèmes de plus en plus 
fiables et complexes, intégrant de nombreuses fonctionnalités, dans des délais de plus en plus 
courts.  
CHAPITRE 1 – INTRODUCTION ET METHODOLOGIE 
 
Fabien Hospital 2 
Pour atteindre ces objectifs, il est souvent nécessaire de procéder à des sauts 
technologiques et d’optimiser au niveau global, dès la conception préliminaire, des systèmes 
de plus en plus complexes. En particulier, des évolutions très sensibles dans les systèmes 
d’actionnement (atterrisseur, commande de vol) sont aujourd’hui au cœur des développements 
des programmes aéronautiques [Todeschi2010, Todeschi2012]. 
Ces travaux de thèse s’inscrivent dans cette perspective où des modèles et des 
méthodologies apportent une contribution importante au dimensionnement préliminaire des 
Actionneurs Electromécaniques (EMA) asservis en position au service de l’évaluation rapide 
des différentes architectures. 
1. CONTEXTES DE LA THESE  
1.1. Contexte aéronautique : de l’avion à l’EMA.  
Dans le but d’exploiter les avantages des solutions plus électriques, de nombreuses 
recherches sont menées depuis les années 90. Les études portent aujourd’hui sur la globalité 
des systèmes de puissance secondaire avec une vision d’ensemble sur le réseau de 
transmission de puissance et l’intégration au niveau aéronef [Liscouet-Hanke2008, 
MOET2009]. 
Les actionneurs électromécaniques (EMA) sont aujourd’hui considérés avec une 
attention particulière par les constructeurs aéronautiques et les équipementiers car ils peuvent 
servir à remplacer des actionneurs hydrauliques conventionnels (Servo-Hydrauliques, SHA) 
et leur système hydraulique associé, dans de nombreux endroits stratégiques de l’avion : 
freins, commandes de vol primaires et secondaires, atterrisseurs, moteurs … Dans les lanceurs 
aérospatiaux ou les missiles, ces technologies sont aussi utilisées et en cours de 
développement, notamment dans des projets de la NASA [Cowan1992] ou encore dans le 
premier étage du lanceur européen VEGA [Dée2007]. 
Cependant, les composants mécaniques constituants l’EMA le rendent généralement 
plus lourd et plus massif qu’un SHA équivalent. En effet les EMA possèdent un nombre 
important de composants et de pièces (éléments roulants, de liaison, de guidage). Pour avoir 
une réelle activité d’architecte, en associant des fonctions de base, il est important de disposer 
d’outils de conception préliminaire au niveau des constituants de bases.  
La décomposition systémique d’un aéronef peut être présentée comme la Figure I.1 
qui détaille les différents niveaux (encadrés) dans un avion et la terminologie employée pour 
définir les constituants mécaniques d’un actionneur. Alors que les travaux réalisés jusqu’à 
maintenant considéraient les composants de manière globale, il est particulièrement important 
de pouvoir descendre au niveau pièce afin d’optimiser l’architecture des actionneurs des 
systèmes embarqués.  
En effet, dans un souci d’intégration, il ne faut plus considérer les composants 
comme des boites noires mais les décomposer au niveau pièce pour modéliser 
l’agencement réel des architectures d’EMA. 
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Moteurs     Réducteurs      Vis/écrou        Carter
Paliers     Roulements       Pignons      Carters












Homme Machine      
  
Figure I.1 : Place de l’EMA dans l’avion et ses principaux composants standards. 
La fonction principale de l’actionneur est de positionner la charge conformément aux 
ordres de la commande et indépendamment des efforts extérieurs qui s’appliquent à la charge. 
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Représentation des interfaces et organisation fonctionnelle de l’EMA 
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Moteur (DC, BLDC, Brushless …)
Capteurs, PC de contrôle
Adapter la puisance Réducteur (Engrenage droit, à renvoi 
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puissance à la 
charge
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Assurer les guidages
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Assurer la sécurité des pièces
Freins
Embrayage







Figure I.2 : Architecture fonctionnelle partielle d’un EMA. 
Une étude plus approfondie de la littérature a permis de lister les différents 
composants mécaniques d’un EMA en fonction de son utilisation. Pour plus de précision, il 
est possible de consulter le tableau détaillé dans [Budinger2011(1)] qui établit une liste non 
exhaustive des différents composants d’EMA que l’on trouve dans l’aéronautique.  
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Dans la suite de cette thèse, les systèmes intervenant sur les modes de fonctionnement 
(freins, embrayages, limiteurs) seront traités de manière secondaire car considérés comme peu 
influents sur le dimensionnement de l’actionneur. L’électronique de puissance est un élément 
majeur de l’EMA mais elle aussi ne sera pas non plus incluse dans ces travaux qui se 
focalisent uniquement sur les organes mécaniques de transmission de puissance.  
Les fonctions encadrées dans la représentation fonctionnelle, Figure I.2, seront alors 
étudiés dans cette thèse, grâce à une décomposition au niveau pièces de l’EMA pour répondre 
aux besoins d’intégration (masse, encombrement). 
1.2. Contexte méthodologique 
1.2.1. La phase de conception préliminaire dans le cycle de conception 
en « V » 
Les trois étapes du processus classique de conception basé sur le principe de cycle en 
V [VDI2225] sont représentées sur la Figure I.3. Se distinguent : 
- La définition du système ; 
- La conception spécifique ; 
- L’intégration système. 
 



































Figure I.3 : Cycle de conception en V, basé sur [VDI2225] 
A partir des spécifications du cahier des charges, un concept de solution est élaboré au 
début de la phase de définition. En amont de celle-ci les besoins expriment les attentes du 
client et définissent le cahier des charges. Après avoir défini une architecture candidate et 
dimensionné les composants de cette architecture, lors de la phase de conception préliminaire 
(appelée aussi phase de dimensionnement en puissance), chaque composant répond à ses 
propres besoins (puissance) et peut être étudié en détail. 
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L’étape suivante de conception spécifique consiste donc à définir de manière très 
détaillée, chaque élément du système étudié. Cette étape est généralement séparée en corps de 
métier spécialistes d’une discipline technique (mécanique, électrique, informatique …) 
Dans la phase d’intégration système, les composants ainsi dimensionnés sont 
assemblés pour former dans un premier temps le prototype. Les interactions entre composants 
ainsi que le comportement global du système peuvent être évalués et un premier retour sur le 
dimensionnement peut être effectué si nécessaire. Ensuite, l’intégration de la commande 
finalise le produit et permet de vérifier les performances du système. Si les performances ne 
sont pas validées, un nouveau processus de conception est lancé à partir d’une nouvelle 
solution ou de nouvelles spécifications du cahier des charges.  
Les comparaisons entre les propriétés du système et les spécifications du cahier des 
charges peuvent conduire à des boucles d’itération du processus. Plus cette boucle arrive 
tardivement dans le cycle, plus son impact sur le temps et le cout de développement est 
important. C’est pourquoi les boucles doivent être évitées ou réalisées très tôt dans le cycle de 
conception, en particulier grâce à une intégration virtuelle sur la base d’association et de 
simulations de modèles de composants. 
Pour éviter les itérations tardives, il est donc nécessaire de créer des modèles dont 
l’exploitation fournit des informations riches pour la conception préliminaire [Price2006]. 
1.2.2.  MBSE en mécatronique 
La réalisation d’un cycle virtuel en avance de phase par rapport à la définition du 
produit, au dimensionnement et à l’intégration réelle permet des gains importants dans le 
temps de développement. Cette méthode s’appelle Model-Based System Engineering  (MBSE) 
[Krus2008]. Dans cette optique, les outils de simulation et de modélisation sont aujourd’hui 
multidisciplinaires. A chacun des niveaux du cycle de la Figure I.3, des outils de simulation 
sont disponibles et accélèrent le processus de développement. Ce sont généralement des 
logiciels adaptés à un niveau spécifique de modélisation, par exemple SysML® pour la 
modélisation fonctionnelle, feuilles de calculs pour les modèles statiques de dimensionnement 
et logiciel AMESim® ou Dymola® pour la simulation de modèles à paramètres localisés, 
CATIA®, Abaqus®, ANSYS®, Fluent® … pour la simulation de modèles à paramètres 
distribués (3D, calculs locaux), etc … 
Cependant, ces outils sont généralement utilisés par des spécialistes du domaine et 
l’accélération du processus de développement d’un système complet nécessite l’amélioration 
de la communication entre les différents concepteurs de sous-systèmes et leur modélisation 
[Roos2006, Isermann2008, Hospital2011] Il est notamment indispensable de concevoir un 
système mécatronique en pensant  au plus tôt à la commande, aux composants mécaniques et 
à l’électronique de puissance et de commande [Penas2011], etc … Les thèses [Turki2008, 
Chapon2010, Verries2010] rappellent les normes de représentations et les langages associés à 
l’Ingénierie Système basée sur les modèles. Elles insistent sur l’intérêt des modèles orientés 
objets et de l’utilisation de langage comme SysML® pour la communication entre les 
différentes phases du processus de conception (architecture, conception, analyse, synthèse). 
Les outils de simulation actuels ne cessent d’évoluer pour devenir de plus en plus 
multidisciplinaires et permettre de simuler finement l’ensemble d’un système mécatronique, 
et notamment d’un EMA (Matlab/Simulink®, AMESim®, Saber®, Dymola®, Open 
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Modelica®,) Cependant, l’intégration et la communication entre les modèles spécifiques à 
chacun des niveaux de modélisation et aux logiciels associés restent encore difficiles. Par 
exemple, le lien entre SysML® et Matlab/Simulink® permet d’étudier la commande et les 
performances dynamiques du système sans passer par un prototype mais il est limité pour 
réaliser le dimensionnement des parties mécaniques [Quamar2009]. De même, le lien entre le 
dimensionnement des composants avec des modèles à paramètres localisés (Dymola®) et  les 
études à paramètres distribuées de chaque pièce (Abaqus®) présente encore des difficultés 
dans l’automatisation des procédures [Fraj2010]. 
Il est donc indispensable de donner des méthodes et des outils au concepteur pour 
modéliser les différentes parties d’un EMA et pour assurer des passerelles multidisciplinaires 
afin d’améliorer la conception du système en phase amont du projet. Par conséquent, les 
différents besoins à prendre en compte par le concepteur en phase de conception préliminaire 
sont les suivants : 
1. Développement des puissances nécessaires de la partie mécanique (vitesse, efforts) ; 
2. Respect des durées de vie, fiabilité (fatigue, usure, thermique …) ; 
3. Intégration géométrique (masse, encombrement) ; 
4. Synthèse de la commande ; 
5. Résistance à l’environnement. 
Les approches et outils développés dans cette thèse s’inscrivent alors dans cette 
logique où l’objectif est d’apporter des avancées pour les aspects 1, 3, 4, 5 de la 
conception préliminaire des EMA. Des modèles multi-physiques et des méthodologies de 
conception vont alors permettre une étude rapide et efficace de l’actionneur candidat, 
dès la phase de conception préliminaire pour faciliter ainsi la prise de décision. 
1.3. Contexte de l’équipe au sein du laboratoire et méthodes 
développées. 
Il est malheureusement impossible de considérer indépendamment les différents 
aspects de conception de l’EMA.  
Dans une démarche d’aide à la conception préliminaire pour le concepteur, des 
méthodes et outils sont mis en place depuis plus de 5 ans au sein du l’équipe de recherche 
MS2M (Thème actionneurs embarqués) à l’Institut Clément Ader de Toulouse, en partenariat 
avec de nombreux projets industriels. Les travaux s’articulent autour de 3 axes principaux : 
- Technologies : les systèmes mécatroniques et leurs actionneurs comportent des 
transmissions de puissance de différents domaines (mécanique, thermique, 
électronique de commande ou de puissance). Alors qu’elles sont  habituellement 
traitées de manière indépendante, elles sont ici synthétisées de manière couplée ;     
- Modèles : pour répondre à des besoins variés (dimensionnement, comparaison, 
validation), les modèles mis en place pour concevoir un système sont de différentes 
natures ou sont exploités de différentes manières (direct/inverse). Jonathan 
Liscouet à travers sa thèse [Liscouet2010(2)] a initié la base d’une librairie de 
modèles de composants dédiés à la conception préliminaire ; 
- Méthodes : pour pouvoir optimiser autant les architectures que le 
dimensionnement, il est intéressant d’élaborer des méthodes  et des procédures 
pour réduire les temps de calcul (travaux de thèses [El Halabi2012]). 
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2. CONCEPTION PRELIMINAIRE D’ACTIONNEURS BASEE SUR 
LES MODELES  
2.1. Vague de dimensionnement et simulation inverse 
En conception préliminaire d’actionneurs, une approche usuelle consiste à commencer 
par le dimensionnement en puissance des composants. Le but est de déterminer et de valider 
chacun de ses composants en fonction de la puissance qu’il doit développer sur le composant 
situé en aval dans la chaine de puissance. Le profil de mission peut être exprimé au niveau de 
la charge (par exemple aile ou jambe d’atterrissage) ou à la sortie de l’actionneur. Dans ce 
cas, il intègre la cinématique de transmission entre la charge et l’actionneur. La méthode de 
dimensionnement « sizing wave » peut être décomposée en deux grandes étapes, Figure I.4 : 
1. Partant de la charge et de son profil de mission, les profils de vitesse et d’effort 
correspondant peuvent être calculés pour chaque composant de la chaine de transmission 
de puissance, en remontant progressivement vers la source de puissance [Murray-
Smith2000, Bals2003, Jardin2008]. On s’intéresse alors aux aspects puissance en sens 
inverse du sens de propagation fonctionnel de la puissance. 
2. Chaque composant est dimensionné par rapport au profil de mission établi pour le 
composant situé en aval et dans le respect des exigences des autres aspects 












Propagation du dimensionnement en puissance 

















Figure I.4 : Dimensionnement en puissance « sizing wave ». 
2.2. Modèles de composants 
Les modèles pour le dimensionnement en puissance requièrent de nombreux 
paramètres pour la simulation. Cependant, durant la phase de conception préliminaire, peu de 
détails de conception sont connus et seule une description de haut niveau des composants est 
souhaitée, notamment pour le dimensionnement en puissance et l’intégration. C’est pourquoi, 
nous avons choisi de schématiser le processus de dimensionnement en conception 
préliminaire selon la Figure I.5. Les modèles de composants s’articulent alors autour de 4 
activités principales supportées par des modèles : 
                                                 
1
 Par exemple, pour les moteurs électriques le couple RMS est l’équivalent thermique du couple permanent en 
régime établi pour un cycle de mission donné. 
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- La simulation dynamique (directe ou inverse) est portée par des modèles de 
simulation. Ils ont été restreints aux principaux facteurs de consommation de 
puissance (par exemple : inerties, frottements, effets Joule). Les phénomènes 
secondaires, souvent causés par les inductances, les élasticités et les jeux 
mécaniques (etc.) qui seront pris en compte dans un second temps, peuvent être 
négligés pour le dimensionnement en puissance.  
- La définition de chaque paramètre de chacun des composants nécessite plusieurs 
itérations et donc beaucoup de temps. Il a été décidé de développer des modèles 
d'estimation pour éviter ces itérations couteuses, ainsi que la création et la 
maintenance de grandes bases de données avec des gammes complètes de 
composants.  
- L’évaluation des performances, basée sur la comparaison des résultats issus des 
modèles de simulation à ceux issus des modèles d’estimations, est réalisée à l’aide 
de modèles d’évaluation. 
- L’optimisation des solutions et la prise de décisions peut s’effectuer à l’aide de 
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Figure I.5 : Architecture générique des modèles de composants développés par l’ICA et paramètres 
associés 
Les paramètres utilisés pour la simulation temporelle seront alors appelés paramètres 
de simulation, Figure I.5 (par exemple : moment d’inertie, rendement, capacité thermique).  
Lors des phases préliminaires, les concepteurs souhaitent étudier rapidement de 
grandes plages de solutions et sans avoir à renseigner une quantité de paramètres de 
simulation. Dans le but de réduire le nombre de paramètre de travail, des paramètres de 
définition du composant ont été définis pour le caractériser d’un point de vue technologique 
en accord avec les catalogues constructeurs (par exemple le couple nominal, la vitesse 
nominale, le rapport de réduction), Figure I.5. Ils seront détaillés dans le chapitre 2 qui traite 
des lois d’échelle des pièces de l’actionneur.  
Les paramètres d’intégration permettent de vérifier la compatibilité de l’enveloppe 
géométrique de l’actionneur avec son environnement et de calculer sa masse, qui est souvent 
le critère principal de comparaison pour les systèmes embarqués. Les limites opérationnelles, 
permettent de vérifier que les limites du domaine de fonctionnement du composant, ou le 
terme anglais SOA
2
 (Safe Operating Area) sont bien respectées (par exemple : couple RMS 
                                                 
2
 Typiquement utilisé en électronique, le terme SOA définit les conditions d’opération limites à l’intérieur 
desquelles un composant peut opérer pendant un temps limité sans risque de s’endommager. 
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pour les moteurs électriques, couple maximal et vitesse maximale pour les réducteurs 
mécaniques). 
Par exemple, pour un réducteur de vitesse épicycloïdal, ces quantités sont : 
- Paramètres de Définition (entrée du modèle d’estimation) : couple nominal de 
sortie, rapport de réduction et durée de vie souhaitée ; 
- Paramètres de Simulation (sortie du modèle d’estimation) : moment d’inertie 
équivalent, rendement et paramètres nécessaires au calcul de la durée de vie ; 
- Paramètres d’Intégration (sortie) : masse, volume (encombrement) ; 
- Limites Opérationnelles (sortie) : couple et vitesse maximaux admissibles au cours 
du profil de mission, couple nominal. 
2.2.1. Les modèles de simulation 
Conformément à la Figure I.4, le dimensionnement en puissance requiert des modèles 
de simulation inverse [Jardin2008].  De ce point de vue, l’écriture du modèle sous une forme 
acausale permet de l’exploiter à la fois en inverse et en direct. Les profils de mission 
possèdent des variables temporelles qui nécessitent des modèles de simulation temporels où 
les variables peuvent être propagées d’un composant à l’autre. En effet, en pratique, les 
grandeurs dimensionnantes d’un EMA sont souvent des intégrales temporelles sur l’ensemble 
de sa vie ou de la mission, essentiellement pour les aspects de fatigue et de thermique. Les 
logiciels conventionnels de simulation ne permettent pas ce type de calcul en sens inverse 
avec des modèles standards et avec des assemblages simples des composants. Modelica 
[Fritzon2004] est un langage de modélisation multi-domaine orientés objet : les modèles sont 
alors facilement assemblables et modifiables. Ils sont également acausaux, c'est-à-dire que les 
équations n’ont pas d’entrées et de sorties prédéfinies [Fritzon1998, Otter1999]. Grâce à 
l’orientation objet, un même modèle peut être décliné sous différentes variantes permettant un 
grand nombre d’analyses dans différents domaines physiques. Pour ces deux raisons, le 
langage Modelica a été choisi pour l’élaboration de modèles acausaux au sein du laboratoire 
de l’ICA de Toulouse. 
Il existe un grand nombre de langages et d’environnements associés, facilitant 
l’interface homme-machine, utiles à la simulation système. La thèse [Hadj-Amor2009] donne 
un aperçu de ces outils et met en avant l’intérêt du langage Modelica, utilisé avec 
OpenModelica. Dans cette thèse, l’environnement logiciel Dymola® [Dymola], qui utilise 
aussi le langage Modelica, a été utilisé pour simuler le comportement dynamique au cours du 
profil de mission, imposé par le cahier des charges. 
2.2.2. Les modèles d’évaluation et de décision 
Durant la simulation, il est nécessaire de s’assurer que le composant opèrera dans son 
SOA au cours de la totalité de la mission et tout au long de sa vie. Généralement, deux types 
de limites de fonctionnement sont à distinguer [Liscouet2010(2)]:  
1. La première est due à la détérioration rapide du composant : cette limite correspond aux 
limites opérationnelles de fonctionnement. Les capacités de puissance en régime 
transitoire sont exprimées comme des variables de puissance comme la vitesse ou l’effort. 
Par exemple, pour les réducteurs, cette limite est essentiellement liée à la pression de 
contact et à la limite élastique du matériau, correspondant au couple crête instantané que 
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peut supporter le réducteur. Cependant, pour certaines applications, l’élévation de 
température due aux vitesses de rotation élevées, peut être aussi un facteur limitant 
[Henriot2007].  
2. La deuxième correspond à la détérioration graduelle causée par l’accumulation 
d’endommagement qui limite la durée de vie et altère la fiabilité du composant 
[Liscouet2010(1)]. Par exemple, pour les réducteurs, la limite de fatigue du matériau et 
l’usure liée à la vitesse, constituent ces limites. En pratique, la durée de vie et la fiabilité 
sont directement calculées à partir du couple de fatigue (ou du couple nominal) et de la 
vitesse moyenne.   
Le problème de dimensionnement n’étant pas directement inversible, on est conduit à 
choisir a priori des paramètres de définition pour, a posteriori, minimiser les marges sur les 
paramètres de limites opérationnelles et les spécifications du cahier des charges. Les modèles 
de décision permettent d’itérer automatiquement cette comparaison. Les modèles d’évaluation 
et de décision n’ont pas été approfondis dans cette thèse mais implémentés au sein du 
laboratoire durant la thèse de Toufic El Halabi [El Halabi2012]. Dans cette thèse, la 
comparaison et l’optimisation des composants et des architectures sont développées. 
Cependant, pour nos applications, les décisions et les itérations seront lancées manuellement, 
car elles sont en nombre restreint. 
2.2.3. Les modèles d’estimation  
Un élément clé de l’approche de modélisation décrite dans les sections précédentes est 
le modèle d’estimation, qui permet d’engendrer les paramètres de simulation, d’intégration et 
d’opération limite à partir d’un nombre limité de paramètres de définition.  
Les étapes de dimensionnement au niveau système mécatronique nécessitent des 
modèles (Figure I.6.a) liant directement les caractéristiques primaires d’un composant à ses 
caractéristiques secondaires. Les grandeurs primaires définissent de manières fonctionnelles 
le composant, alors que les grandeurs secondaires caractérisent plutôt ses imperfections 
[Krus2008, Budinger2011(1)]. Au niveau composant, on peut disposer de modèles de 
conception (Figure I.6.b) liant les dimensions et caractéristiques physiques des matériaux 
utilisés aux caractéristiques primaires et secondaires. L’étape de dimensionnement au niveau 
composant consiste donc à inverser certaines grandeurs pour avoir en entrée les 
caractéristiques primaires requises : il s’agit d’un problème inverse. Cette inversion peut 
passer par des normes de dimensionnement [Henriot2007], par des solveurs algébriques ou 
des algorithmes d’optimisation. Cette approche, celle du concepteur de composants, 
développée au niveau système requerrait une très grosse expertise pour chaque composant et 
serait donc lourde à mettre en place.  
Une autre approche, celle du concepteur de systèmes, consiste à sélectionner les 
composants dans les bases de données de composants industriels. La sélection de composants 
est alors conduite sur des règles, des critères ou des algorithmes de sélection [Kim1990, Van 
de Straete1998, Roos2006]. Ces bases de données sont cependant lourdes à mettre en place et 
peuvent même être impossibles à établir dans certains domaines, comme l’aéronautique, où il 
n’existe pas de gammes de produits standards. Pour cette même raison, les techniques de 
régression ou de modélisation par surfaces de réponses [Goupy2000], bien que très utiles en 
optimisation, peuvent être inappropriées.  
CHAPITRE 1 – INTRODUCTION ET METHODOLOGIE 
 
Fabien Hospital 11 
 
Figure I.6 : Modèle de composant a) pour la conception de systèmes mécatroniques b) pour la conception 
de composant. 
De leur côté, les lois d’échelles appelées également lois de similitude ou 
allométriques, présentent l’avantage de ne nécessiter, à technologie donnée, qu’un composant 
de référence, représentatif et bien spécifié, pour estimer les caractéristiques secondaires d’une 
gamme complète. Ce type de modélisation a déjà été utilisé pour comparer des technologies 
[Multon2006] ou concevoir des composants ou des gammes de composants [Pahl2007]. Pour 
la phase de conception préliminaire, l’utilisation des lois d’échelle se montre particulièrement 
avantageuse. Cependant, l’établissement de ces lois sur la base des phénomènes physiques, 
qui dominent le dimensionnement des composants, est une tâche difficile, qui nécessite une 
connaissance approfondie de ces composants et de leurs technologies, ainsi que des 
contraintes physiques les dimensionnant et limitant leur domaine de fonctionnement. 
L’établissement des lois d’échelle repose sur une hypothèse de similitude géométrique 
(utilisée dans les modèles d’estimation du chapitre suivant) qui constitue un inconvénient 
majeur. De plus, les phénomènes dimensionnants liés aux caractéristiques physiques 
fondamentales peuvent souvent évoluer, parfois dans une même gamme de produits et de 
fabricants. Ceci implique que pour une technologie ou un matériau donné, une loi spécifique 
doit être établie. Il peut donc s’avérer qu’un grand nombre de lois doivent être établies pour 
représenter de manière réaliste une technologie donnée.  
3. VERROUS ET CONTRIBUTIONS DE LA THESE 
La librairie de modèles implémentée sous Dymola/Modelica® permet l’assemblage de 
composants mécaniques standardisés, mais fait abstraction de certaines caractéristiques : 
- La masse des carters de chaque composant n’est pas explicitée. Celle de 
l’actionneur lui-même n’est pas prise en compte alors qu’elle peut représenter 30 à 
40% de sa masse totale.  
- Une représentation standardisée des composants apporte des éléments redondants 
(pièces de liaisons) dans un assemblage classique d’actionneur. Ceci justifie la 
décomposition en pièces pour étudier de manière réaliste les assemblages 
spécifiques d’un actionneur aéronautique. Le carter dépend aussi de l’agencement 
réel des pièces. Il est donc judicieux de décomposer au niveau des pièces pour 
définir la topologie et le nombre minimal de pièces de l’actionneur. 
- Les performances dynamiques de l’actionneur ne sont pas anticipées. De manière 
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dimensionnement en puissance de l’EMA à l’intégration de la commande 
permettraient de prendre en compte les spécifications dynamiques de l’actionneur 
dans son dimensionnement. 
- Pour établir ces règles et pour disposer de modèles de dimensionnement 
suffisamment réalistes, il est important d’avoir des modèles de frottements précis. 
Cependant, les frottements dépendent souvent de l’application et il est difficile de 
généraliser les modèles. 
- Enfin, pour tous ces modèles, l’environnement aéronautique (vibrations, 
température ambiante) n’est pas encore pris en compte alors qu’il peut jouer un 
rôle essentiel sur le dimensionnement. 
3.1. Les différents points de vue de conception (domaines de 
dimensionnement) 
La finesse du modèle de conception dépend de l’application et du profil de mission. 
Uniquement d’un point de vue mécanique, il est déjà possible de distinguer différents aspects 
de dimensionnement, conduisant à différents besoins de modélisations : puissance, 
intégration, commande, fiabilité, coût … Le graphique 3D de la Figure I.7 illustre une partie 
des phénomènes élémentaires mécaniques qui ont une influence dans le cas de 3 applications 
aéronautiques  génériques :  
- Un actionneur de commande de vol, d’avion commercial monocouloir, doit 
répondre à des contraintes dynamiques fortes (temps de réponse, précision) en 
réfléchissant peu d’inertie à la charge. L’inertie est donc un critère majeur pour 
l’intégration de l’actionneur. Pour le dimensionner en puissance, il faut ajouter les 
frottements et les raideurs qui peuvent eux-aussi être dimensionnants. Ensuite, du 
point de vue de la commande, le jeu, pour la précision doit être ajouté à l’élasticité 
pour étudier notamment les phénomènes de shimmy ou de flutter (vibrations aéro-
servo-élastiques) 
- Un actionneur d’aérofrein d’avion commercial, moyen-courrier, faiblement élancé 
et qui est soumis à de fortes contraintes d’intégration. 
- Un actionneur du vecteur de poussée de la fusée VEGA sollicité en dynamique qui 
doit assurer une grande précision. Il est également soumis à de fortes vibrations, 
tous les phénomènes qui peuvent impacter la commande sont donc à prendre en 
compte dans son dimensionnement.  
Concernant la fiabilité, les phénomènes de jeu et de frottements sont les phénomènes 
majeurs à prendre en compte pour les trois actionneurs. Le jeu est également un problème 
essentiel qui lie différents aspects de dimensionnement : il est souvent nécessaire de 
précontraindre le système afin d’éliminer le jeu qui serait pénalisant pour la commande. Les 
efforts ainsi ajoutés doivent alors être pris en compte lors du dimensionnement en puissance. 
Il peut également y avoir des phénomènes de limitation de puissance électrique au 
niveau du moteur (tension et courants maximaux) ou des saturations mécaniques (limiteurs de 
couples) qui doivent être prises en compte pour observer la réponse de l’actionneur. 
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Figure I.7 : Illustration des phénomènes mécaniques et de leur influence suivant 3 cas d’application 
Il est à noter que le frottement doit être pris en compte pour le dimensionnement en 
puissance autant que pour la synthèse de la commande. Cependant, la forme des modèles 
utilisés n’est pas la même pour la synthèse de la commande : une loi d’effort de frottement est 
généralement associée aux modèles de l’intégrateur alors que le concepteur utilise plutôt la 
notion de rendement (direct ou inverse) pour prendre en compte le frottement. 
Dans le domaine aéronautique, l’intégration peut nécessiter une conception spécifique 
avec un nombre limité d’interfaces entre composants. Des modèles suffisamment modulables 
et à un niveau élémentaire de pièces doit permettre une représentation fidèle de l’agencement. 
De plus, les conditions exigeantes de l’environnement aéronautique, notamment vibratoire et 
thermique, sont à prendre en compte lors des différentes phases de dimensionnement 
(puissance, commande, fiabilité) et de ce fait, lors de la modélisation. 
 
L’objectif de la thèse est donc d’apporter des nouveaux outils et des méthodologies 
efficaces pour la modélisation des EMAs en conception préliminaire, qui permettent alors : 
- De dimensionner les composants et les pièces à partir de modèles d’estimations 
(type lois d’échelle) dans le but de décomposer des architectures variées afin 
d’étudier leur intégration. 
- D’étudier l’enveloppe de l’actionneur qui participe pour une part non 
négligeable dans sa masse totale. 
- D’anticiper les performances dynamiques limites en prenant en compte les 
défauts technologiques dans des modèles comportementaux à paramètres 
localisés. 
- De prendre en compte l’environnement aéronautique : en particulier les 
vibrations qui sollicitent le carter et la température qui influence le frottement. 
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Dans cette optique, il est proposé de mettre en place des modèles ou des règles de 
conception adaptées à la conception préliminaire sur deux points généralement abordés en 
conception de détail et en synthèse de la commande, conformément à la Figure I.8 :  
1. Dans un premier temps, les modèles inverses de pièces élémentaires et des modèles de 
composants n’intervenant pas dans la chaine de transmission de puissance (structures 
mécaniques comme les carters et les tiges) ont été créés. Intégrant des informations de 
détails, ces modèles permettent la décomposition et le dimensionnement d’agencements 
spécifiques de l’aéronautique. Les paramètres d’intégration (masses et encombrement 
géométrique) seront au centre des études car primordiaux dans l’aéronautique. 
2. Dans un second temps, à partir de dimensionnement en puissance de l’actionneur, il est 
possible de connaître les phénomènes mécaniques qui impactent les performances en 
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Figure I.8 : Amener de l’information à la conception préliminaire (dimensionnement en puissance) 
3.2. Modèles d’estimations de pièces et de structures mécaniques 
Le chapitre 2 de cette thèse s’inscrit dans la continuité des travaux de 
[Liscouet2010(1)]. La boucle virtuelle apportant des informations de la conception détaillée et 
de l’intégration à la conception préliminaire (représenté par la flèche pointillée de la Figure 
I.8) est alors élargie à des modèles d’estimation des pièces élémentaires de la transmission de 
puissance d’un EMA. Ces modèles sont établis à l’aide de lois d’échelle et permettent une 
représentation plus fine d’agencements spécifiques d’actionneurs aéronautiques.  
Le chapitre 3  s’intéresse quant à lui à l’enveloppe de l’EMA, qui peut représenter 30 
à 40% de sa masse et qui est encore trop vaguement définie lors des phases de conception. 
Après avoir décrit l’environnement vibratoire de l’actionneur, dimensionnant pour les carters 
d’EMA, des modèles analytiques sont mis en place pour aider le concepteur dans son 
dimensionnement. 
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Dans la continuité de ce chapitre, les modèles analytiques de carters ouvrent à 
l’élaboration de métamodèles ou de surfaces de réponses de paramètres d’intégration (en 
particulier la masse). Ces méthodes sont développées dans le chapitre 4 et permettent 
d’obtenir une première loi d’estimation de la masse des carters d’EMA sous vibrations. Les 
méthodes mises en place dans ce chapitre ouvrent également la voie à des méthodes de 
régression permettant d’affiner les modèles d’estimations des composants de la transmission 
de puissance au comportement non linéaires. 
3.3. Règles de “bonne conception” du point de vue de la commande  
A partir des spécifications de performances dynamiques à atteindre, il est possible de 
donner des contraintes supplémentaires au concepteur pour choisir des composants dont les 
phénomènes parasites restent acceptables vis à vis des performances limites attendues en 
commande de position. Les simulations et études sont alors réalisées de manière directe dans 
le sens de propagation de la puissance.  
Dans cette optique, le chapitre 5 traite de l’influence des phénomènes parasites 
mécaniques (saturations, élasticité et jeu, frottements) sur les performances limites 
dynamiques de l’actionneur asservi en position. Des règles et des abaques sont alors élaborés 
pour définir les limites de stabilité ou les temps de réponse optimums atteignables en fonction 
du rapport d’inertie entre le moteur et la charge et en fonction des différents phénomènes. La 
précision sera également observée à postériori. 
Dans le but de valider les modèles de frottement utilisés dans les études précédentes et 
pour illustrer certains résultats du chapitre 5, un banc d’essai a été conçu, fabriqué et intégré 
au sein du laboratoire pour mesurer les performances d’un réducteur Harmonic Drive sur une 
large de plage de température. Le chapitre 6 décrit la conception et les caractéristiques du 
banc ainsi que les premières mesures effectuées. 
 
Finalement, la conclusion générale de ces travaux permet de faire la synthèse des 
méthodologies et outils développés avant d’ouvrir sur les compléments qui pourraient être 
apportés avec des travaux futurs, notamment la conception d’ensemble d’un actionneur à 
partir des différents modèles et métamodèles ainsi élaborés.   
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CHAPITRE  2 – INTEGRATION DES COMPOSANTS ELEMENTAIRES. 
 




POUR L’INTEGRATION DE 
COMPOSANTS ELEMENTAIRES 
Dans ce chapitre, les actionneurs seront considérés comme des associations de 
composants plus simples qui possèdent un nombre minimal de pièces, conformément à la 
décomposition faite dans le chapitre d’introduction. Aujourd’hui les méthodes d’optimisation, 
fréquemment utilisés lors de la conception, sont appliquées à différentes architectures et 
différentes topologies d’un côté, et au dimensionnement des organes de l’autre. Cependant, il 
est judicieux de réduire le nombre de pièces des composants, pour une même architecture, 
avant de lancer des procédures d’optimisation qui requièrent souvent de longues simulations. 
 Pour les applications industrielles, les actionneurs de transmission de puissance sont 
réalisés à l’aide de composants standards. Mais dans le cas de l’aéronautique, où les 
contraintes de masse et d’intégration sont prépondérantes, il est judicieux de ne pas dédoubler 
les fonctions et de réduire le nombre de pièces. Par exemple, les roulements qui supportent 
l’arbre de sortie du moteur peuvent également servir pour celui d’entrée du réducteur, qui 
possède le même axe. De la même manière, les carters peuvent être mutualisés en utilisant des 
composants à intégrer (par exemple, les moteurs frameless). 
Pour une conception plus fine et plus spécifique, la bibliothèque de conception 
préliminaire créée au sein du laboratoire est élargie à des modèles particuliers de constituants 
élémentaires pour la transmission de puissance et pour le guidage ou les liaisons. Les pignons 
sont en effet des pièces essentielles de la transmission de puissance et les roulements, butées 
et rotules sont des exemples de pièces de liaisons. Un exemple des pièces standards d’un 
EMA est présenté Figure II.1.  
Certains des modèles de composants créés pour le dimensionnement en puissance des 
actionneurs embarqués [Liscouet2010(1)] ont été utilisés comme base et approfondis dans une 
nouvelle librairie de modèles, présentée dans ce chapitre. La modélisation des pièces internes 
au composant permet de se rapprocher du prototype CAO, pour être plus proche du produit 
final. Tout d’abord, après avoir expliqué les méthodes d’estimation utilisées, les modèles 
d’estimation des différentes pièces seront détaillés. Enfin, l’intérêt d’une décomposition plus 
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spécifique de l’architecture d’un actionneur sera illustré grâce à un exemple d’actionneur 
d’aérofrein d’avion commercial moyen-courrier.  
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Figure II.1 : Exemple d’architecture d’EMA 
1. MODELES D’ESTIMATION A PARTIR DES LOIS D’ECHELLE 
Le modèle d’estimation est un élément clé de l’approche de modélisation décrite au 
chapitre précédent. Certains modèles de composants essentiels des systèmes mécatroniques 
ont été développés par J.Liscouet dans [Liscouet2010(1)] à partir de lois d’échelles ou lois de 
similitude. 
1.1. Principe des lois d’échelle 
Les lois d’échelles étudient les effets relatifs d’un changement de dimensions  
géométriques sur les caractéristiques d’un composant par rapport à un composant connu de 
référence. Cette thèse utilise la notation proposée dans [Jufer1996] où l’évolution relative 
d’une grandeur x* est calculée à l’aide de la relation suivante : 
où xref est la grandeur de référence et x la grandeur étudiée. 
Les lois d’échelles réduisent la complexité du problème inverse de la Figure I.6.b 
présentée dans le chapitre 1, en utilisant deux hypothèses de modélisation sur les paramètres 
d’entrée : 
- toutes les propriétés des matériaux seront supposées identiques à celle du 
composant pris comme référence. Toutes les lois de similitude correspondantes 
seront donc égales à 1 : par exemple E
*
 = * = 1 pour E* et * représentant 
respectivement les variations du module de Young et de la masse volumique des 
matériaux; 
- les dimensions varient de manière homothétique et s’expriment donc par des lois 
d’échelles égales à une variation de dimension note ici l*. Cette hypothèse appelée 
similitude géométrique peut être utilisée dans la définition de gammes de produits 
[Multon2006, Pahl2007].   
Il est donc plus facile d’exprimer les relations liant les paramètres utiles lors de la 
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Figure II.2 : Lois d’échelles (a) fonction des dimensions (b) fonction des paramètres de définition. 
1.2. Modèles d’estimation existants et nouveaux modèles 
d’estimations pour les pièces des composants 
Les lois d’échelle ont d’abord été utilisées pour créer des modèles de moteurs et de 
réducteurs [Liscouet2010(1), Budinger2011(1)]. Les organes principaux de ces composants 
étaient alors intégrés aux lois de dimensionnement et les résultats de ces modèles 
d’estimations étaient les caractéristiques de puissance et les dimensions extérieures du 
composant. La Figure II.3 présente les principaux composants mécaniques appartenant à cette 
librairie permettant de représenter les principales architectures d’EMA (moteur, réducteurs, 
vis écrou, embrayage, freins …). 
 
 
a) Moteur Cylindrique b) Moteur Annulaire 
  
 c) Harmonic Drive    d) Réducteur Cycloïdal    e) Train Epicycloïdal      f) Vis/Ecrou 
 
Figure II.3 : Principaux composants de la librairie existante (moteur annulaire, brushless, réducteurs et 
boites de réduction [Harmonic DRIVE2009] [Sumitomo2005] [APEX2009], vis/écrou [SKF2012])  
Dans les modèles de moteur, les roulements et les parties cachées ne sont pas 
explicités et accessibles. Les modèles de réducteurs de vitesse présentent eux aussi 
uniquement les caractéristiques globales et extérieures. Ils ont été réalisés à partir de trois 
principaux types de technologies utilisées pour les actionneurs hautes performances. 
Premièrement, le réducteur à cloche déformable Harmonic Drive largement utilisé en 
robotique. Deuxièmement, le réducteur cycloïdal moins répandu, mais qui permet un grand 
rapport de réduction avec une faible masse et qui présente un meilleur rendement que les 
réducteurs Harmonic Drive. Finalement, le classique et très répandu train épicycloïdal.  
Concernant le système vis/écrou, les premiers modèles développés au sein du 
laboratoire étaient constitués de la vis, de l’écrou et de la butée. Le dimensionnement global 
du système impliquait la conception des trois éléments en parallèle [Liscouet2010(1)]. C’est, 
en effet, la méthode utilisée dans le domaine industriel et présentée dans les catalogues 
constructeurs [SKF2012]. Les lois et les hypothèses permettant de dimensionner une vis à 
billes ou à rouleaux sont développées dans l’article [Budinger2012].  
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Dans ce chapitre, les composants sont définis de manière plus détaillée, en partant de 
loi d’échelles sur les pièces élémentaires des composants. De manière semblable à celle 
adoptée pour la création des modèles d’estimation des composants standards précédents, les 
paramètres de définition, les hypothèses de similitudes conduisant aux paramètres 
d’intégration et aux limites de fonctionnement seront développées pour chacune des pièces 
suivantes :  
- les roulements, organes de base pour réaliser les liaisons mécaniques ; 
- les paliers et embouts rotulés, eux aussi indispensables pour l’accrochage de 
l’EMA avec son support ; 
- les pignons et roues, permettant alors la modélisation des axes parallèles ou de 
boitiers de transfert de puissance plus complexes comme les boitiers d’accessoires 
(AGB accessory gearbox [Hispano-Suiza2012]). Les lois permettront également de 
vérifier les lois globales établies pour un train épicycloïdal, section 4. 
Dans ces travaux de thèse, les paramètres d’intégration (masse, encombrement) 
essentiels aux décisions du domaine aéronautique seront au cœur des études menées. Les 
paramètres de simulation tels que le rendement (frottement) ou les raideurs seront également 
pris en compte. 
1.3. Etapes de mise en place d’une loi d’échelle 
Les lois d’échelle ont été utilisées pour réaliser des modèles d’estimation spécifiques. 
Dans un premier temps, le choix des paramètres de définition de chaque composant sera 
justifié. On cherchera à minimiser ce nombre de paramètres d’entrée. Ils correspondent aux 
paramètres utilisés classiquement pour sélectionner les composants dans les catalogues. Ce 
sont aussi ceux qui permettent de calculer tous les autres paramètres. Ils influencent de 
manière importante la conception du composant et seront reliés aux dimensions. 
Dans un second temps les hypothèses de modélisation seront précisées, notamment sur 
les aspects de similitude géométrique. En effet l’hypothèse de similitude géométrique ne peut 
pas toujours être appliquée strictement sur l’ensemble des dimensions d’un composant : 
certaines dimensions ou certains paramètres de conception peuvent alors être supposés 
constants ou suivre une évolution spécifique. 
Ces hypothèses de modélisation seront complétées au niveau des principales 
contraintes de conception et des principales limites opérationnelles afin de donner un modèle 
complet du composant. Les contraintes de conception permettent de lier les dimensions du 
composant à ses paramètres de définition. Les hypothèses de modélisation sur les limites 
opérationnelles permettent d’estimer le SOA du composant, zone elle-même définie à partir 
des dimensions ou des paramètres de définition. 
Ces trois étapes sont illustrées ici avec le modèle global de réducteur :  
1. Paramètres de définition : En accord avec les catalogues [Harmonic DRIVE2009, 
Sumitomo2005] seuls deux paramètres de définition sont associés à ces éléments : le 
rapport de réduction  et le couple nominal à l’axe lent. 
2. Hypothèses sur la conception et sur la similitude géométrique : Pour les composants 
mécaniques, en général et les réducteurs de vitesse en particulier, la contrainte mécanique 
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dans le matériau doit rester bien inférieure à la limite élastique, à la limite de fatigue ou à 
la pression de contact (Hertz) [Ricci1992]. Ces contraintes limites restent identiques pour 
une gamme entière de produits. Il est alors possible d’établir l’équation  de contrainte de 
conception suivante [Budinger2011(2)] : 
où Fnom est la force nominale transmise par le réducteur, l le paramètre caractéristique 
des dimensions extérieures du réducteur et C  le couple transmis. 
Les paramètres définissant l’enveloppe géométrique d’un réducteur de vitesse sont sa 
longueur l et son diamètre extérieur d, dont l’expression de l’évolution en fonction du 
paramètre de définition s’obtient en réécrivant l’équation (II.3) : 
Grâce aux lois d’échelles décrites, l’équation précédente permet d’écrire l’évolution de 
la masse (calculée directement à partir du volume) et du moment d’inertie des parties 
tournantes :   
3. Limites de fonctionnement : Le domaine d’opération limite des réducteurs de vitesse est 
caractérisé par  un couple maximal et une vitesse maximale. Les contraintes de conception 
des réducteurs sont des contraintes mécaniques, c’est pourquoi le couple maximal 
admissible Cmax est imposé au réducteur par ses limites en tenue mécanique 
[Budinger2011(2)], d’où : 
Cependant, les contraintes thermiques sont également à prendre en compte. En effet, 
les pertes par friction augmentent avec la vitesse de rotation du réducteur causant une 
augmentation de sa température interne. Ceci réduit l’épaisseur du film lubrifiant et augmente 
le frottement. Au-delà d’une température critique, ce phénomène cause des dommages 
irréversibles. Cette limite de vitesse wmax , liée à une contrainte thermique, est commune à de 
nombreux autres composants mécaniques comme les roulements, qui sont par ailleurs 
présents en nombre dans un réducteur de vitesse. Sur la base des hypothèses des contraintes 
thermiques de l’article [Budinger2011(2)] la contrainte d’un échauffement maximal 
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2. ROULEMENTS ET EMBOUTS ROTULES 
Pour une application statique, il apparait que les lois d’échelles sont les mêmes pour 
un roulement à éléments roulants ou à éléments glissants, c’est pourquoi les roulements et les 
rotules sont traités dans la même section. 
 
 








Figure II.4: Roulement et embout rotulé 
2.1. Roulements  
Une liaison pivot est souvent réalisée au moyen de roulements à contacts droits ou 
obliques qui peuvent être constitués de deux organes de roulements différents : des billes ou 
des rouleaux. Le modèle de roulement présenté englobe ces deux types d’éléments roulants.  
2.1.1. Paramètres de définition 
Typiquement, dans les catalogues [Budynas2007, SKF2012] le premier paramètre de 
sélection des roulements est soit la charge nominale statique C0 qui correspond à une 
déformation plastique irréversible, soit la capacité de charge dynamique Cdyn  qui correspond 
à un niveau d'usure donné définissant la limite de  durée de vie du composant. De manière à 
simplifier l’écriture des lois de similitude, la capacité de charge statique sera prise comme 
paramètre de définition, et la capacité de charge dynamique sera considérée comme étant une 
limite opérationnelle liée à la durée de vie et à la fiabilité. 
2.1.2. Hypothèses sur la conception et sur la similitude géométrique  
Les roulements sont des composants standardisés et organisés en séries, ce qui a pour 
but de diminuer leur coût de fabrication et de faciliter leur interchangeabilité. De plus, afin de 
simplifier les méthodes de fabrication et d’assemblage, les constructeurs définissent un taux 
de remplissage du roulement constant pour réaliser leurs gammes, ce qui signifie que le 
nombre d’éléments roulants z est constant. Pour une série de dimensions, on pourra donc 
considérer que l’ensemble des éléments constituant le roulement suit une similitude 
géométrique. 
La principale contrainte de conception retenue pour la modélisation du roulement est 
la même que tous les composants mécaniques : la contrainte mécanique est constante 
([BM8025] paragraphe 3.1.1).  On retrouve alors l’équation suivante ou la charge statique est 
proportionnelle à la différence entre le diamètre intérieur et extérieur du roulement : 
2**
0
* 1 dC   (II.10) 
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 Cette contrainte est due à la charge statique maximale qui correspond à la pression 
maximale de contact de Hertz [Ricci1992], obtenue pour une déformation plastique de 0,01% 
des éléments roulants et de la piste de roulement. 
Cette charge est dépendante des rayons de courbure des pistes de roulements, de la 
géométrie et du nombre d’éléments roulants, ainsi que des matériaux et traitements de surface 
associés. Au regard des hypothèses géométriques énoncées précédemment pour les 
roulements, une relation peut être établie entre C0  et la géométrie de l’élément roulant puis 
avec une dimension caractéristique de roulement l : 
2.1.3. Limites opérationnelles retenues 
Le domaine de fonctionnement d’un roulement est défini à partir des contraintes 
d’origine mécanique et thermique :  
1. Limite mécanique statique : l’arbre sur lequel sont montés les roulements peut être 
soumis à des chargements (torsion, traction, compression, flambage) qui imposent un 
diamètre minimal à respecter darbre. Pour assurer le montage du roulement sur cet arbre, 
son diamètre intérieur devra vérifier :   
2. Limite mécanique dynamique reliée à la durée de vie : d’après la théorie de Hertz et la 
similitude géométrique, la charge dynamique devrait être proportionnelle à dw², dw étant 
le diamètre des billes, ou à dwlw avec dw le diamètre et lw la largeur des rouleaux. Hors, les 
essais réalisés par Palmgren et Lundberg [Palmgren1967] ont montré que la capacité de 
charge était proportionnelle à dw
1,8
 pour des diamètres de billes ne dépassant pas 25,4 mm 
et une puissance encore plus faible pour des diamètres supérieurs (charge proportionnelle 
à dw
1,4
). La différence dans l’état de tension entre un contact linéique, pour les rouleaux et 
un contact ponctuel, pour les billes, se traduit par un changement d’exposant dans le 
calcul de la durée de vie [Sadeghi2009, Halme2009, Zaretsky2010] La charge dynamique 




pour les roulements à rouleaux. 
3. Limite mécanique dynamique liée à la vitesse de rotation : il est possible de trouver dans 
les catalogues une vitesse limite mécanique 
mécaniquewmax,  qui fait référence à des critères 
tels que la stabilité ou la résistance de la cage. Il est difficile de la définir, c’est pourquoi 
les constructeurs se basent en général sur leur retour d’expérience de cas d’application 
similaires. Elle apparait dans les catalogues constructeurs sous la forme suivante : 
4. Limite thermique : les pertes par frottement limitent la vitesse maximale de rotation des 
roulements. La puissance thermique dissipée par frottement peut être reliée à la vitesse 
maximale [Budinger2011(2)] et permet de retrouver l’équation (II.9) : 
2*2**








lldC   pour les rouleaux (la étant la longueur du rouleau) (II.12) 












mécanique  (II.14) 
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Avec Qth la puissance thermique dissipée par le roulement, Rth la résistance thermique 
équivalente pour la conduction entre le roulement et son environnement, v la vitesse 
tangentielle des billes (ou rouleaux), w la vitesse angulaire relative entre la cage intérieure et 
la cage extérieure du roulement et wmax la vitesse maximale admissible associée. 
2.2. Embouts rotulés 
Les embouts rotulés sont constitués de rotules qui appartiennent à la famille des 
éléments glissants, comme les coussinets. Ils sont souvent utilisés dans les actionneurs 
linéaires comme élément de liaison avec la charge à déplacer ou d’ancrage avec la structure 
porteuse. 
Hypothèses sur la similitude géométrique et principales contraintes de conception 
retenues pour la modélisation 
L’ensemble des dimensions d’un embout rotulé sont supposées ici suivre l’hypothèse 
de similitude géométrique. 
Le choix de la rotule constituant l’embout est déterminé par le type de force qui lui est 
appliqué : unidirectionnelle ou alternée, statique ou dynamique. Par définition, pour un 
élément glissant, un effort est dit dynamique s’il se produit en présence d’un mouvement. 
Sinon la charge est dite statique, même si la charge n’a pas une amplitude ou une direction 
constante. Sous charge statique, la durée de vie est alors limitée par la fatigue du matériau. 
Alors que sous charge dynamique, la durée de vie est limitée par l’usure au niveau des 
surfaces glissantes. Généralement, la durée de vie est fonction de la charge spécifique p, 
calculée à partir de la charge équivalente et de la vitesse de glissement v. 
Dans beaucoup d’applications mécaniques, les rotules et les embouts rotulés sont 
soumis à des charges statiques. Dans une première approximation, les effets limités des 
mouvements lents alternés d’extension ou de rétraction, avec des amplitudes faibles, ont été 
négligés. Ainsi, seule la charge spécifique dimensionne la rotule. Cette force est calculée à 
partir du rapport entre la charge équivalente et la section de la rotule. Ainsi, de la même 
manière que la contrainte limite pour les roulements, la limite de la charge spécifique de la 
rotule est le facteur dimensionnant. La charge spécifique admissible étant la même pour la 
totalité d’une gamme de produit, on peut écrire :   
Avec p  la charge spécifique, Feq l’effort équivalent et l une dimension caractéristique 
(diamètre par exemple) de la rotule.  
En première approximation, le modèle établi pour les rotules est basé sur l’hypothèse 

































p  (II.16) 
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proportionnelle à la charge statique nominale C0 mentionnée par les catalogues constructeurs 
[SKF2012]. Par conséquence, l’équation (II.16) implique :  
L’évolution du paramètre d’intégration l est directement donnée par l’équation (II.17) 
qui définit ensuite les dimensions du volume de la rotule et sa masse. Pour une application 
statique, il apparait finalement que les lois d’échelles sont les mêmes pour un roulement à 
éléments roulants ou à éléments glissants.  
Il est à noter cependant que dans certains cas d’application, les contraintes 
d’interfaçage sont importantes, et finalement l’embout est choisi en fonction de son diamètre 
interne uniquement. 
2.3. Synthèse des lois d’échelles pour les roulements et les rotules 
et validation 
Les lois d’échelles établies précédemment pour les roulements et rotules sont 
résumées dans le Tableau 1. 
Tableau II.1 – Lois d’échelles établies pour les roulements et rotules. 
Les grandeurs issues des lois d’échelle ont été confrontées aux données des 
constructeurs [SKF2012] en s’intéressant tout particulièrement à l’estimation de la masse. La 
Figure II.5 montre la validation des modèles d’estimation. Comme il s’agit d’une loi 
puissance, on retrouve des droites en échelle log-log. La tendance donnée par les lois 
d’échelles est bien représentative des produits des fabricants industriels. Il est intéressant de 
noter la large plage balayée par les lois d’échelles (rapport 1000 d’un point de vue charge 
admissible entre les deux extrémités). 
La validation des lois d’échelle établies ici est aussi illustrée dans l’annexe A.1 et dans 
l’article [Budinger2012] où le dimensionnement respectif d’un roulement à bille à une rangée 
et d’un embout rotulé est comparé aux produits commerciaux les plus proches (en termes de 
paramètre de définition). Pour bien illustrer la validité de ces lois sur une large gamme de 
2**
0 lC   (II.17) 
Paramètres Unités 
Roulements 
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Paramètres d’intégration    
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m   (II.11) 
Masse kg   (II.17) 
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produits, la comparaison est effectuée pour un paramètre de définition pris plus de trois fois 
plus grand que celui de la référence. Cependant, au-delà d’un trop grand écart avec la 
référence, la loi d’échelle devient trop éloignée et il est nécessaire de changer de référence  : 




1,E - 03   
1,E - 02   
1,E - 01   
1,E+00   
1,E+01   
1,E+02   
1,E - 02   1,E - 01   1,E+00   1,E+01   
Capacité de charge statique (N)   
  
SKF  - SI Series   
SKF  - SA Series   
Loi d’échelle   
Reference   
Référence   
Largeur de gamme   














Figure II.5 : Validation des lois d’échelles (a) des roulements et (b) rotules pour l’estimation de la masse 
3.  ENGRENAGE DROIT ET ROUE ET VIS SANS FIN 
Dans les EMA, parmi les différents types de transmission mécaniques, les réducteurs à 
engrenage droit à axes parallèles sont souvent utilisés, notamment pour les architectures Gear 
Drive (développées dans la section 5.2). L’étude de ce système a conduit à l’élaboration de 
modèles d’estimation des pignons. Ainsi, le modèle du système de roue et vis sans fin a 
également pu être défini. Les lois d’échelles permettant de dimensionner un ensemble pignon 
crémaillère ne sont pas détaillées ici mais peuvent également être développées selon la même 
approche que l’étude du train épicycloïdal de la section 4.  
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a) Exemple de réducteur à 
engrenages droits à axes parallèles  












Figure II.6: Engrenage droit et roue et vis sans fin  
3.1. Pignons et roues. 
Pour un réducteur à engrenages droits, les paramètres constructeurs permettant de le 
choisir, sont le couple de sortie et le rapport de réduction [Redex2010, QTCGear2010]. Ils 
sont directement liés au module et au nombre de  dents du pignon, et de manière secondaire à 
son diamètre, ainsi qu’à son épaisseur (appelée aussi largeur).  
Les contraintes mécaniques sur les pignons dimensionnent la dent et la géométrie du 
pignon, c’est à dire son module, comme expliqué par la suite. Le nombre de dents est lié au 
rapport de réduction, à l’entraxe à assurer et aux contraintes d’interférences. Il est donc 
intéressant d’étudier tout d’abord le pignon pour élargir ensuite les lois à des ensembles 
contenant des pignons et des roues, comme les réducteurs ou les roues et vis sans fin.  
3.1.1. Paramètres de définition d’un pignon 
De la même manière que pour les lois d’échelle précédentes, chaque loi dimensionnant 
le pignon et la roue d’un engrenage droit est exprimée à partir de deux paramètres de 
définition : 
- Le couple nominal de définition Cnom qui impacte les dimensions de la dent : 
- Le nombre de dents du pignon Z, qui ne peut pas être inférieur à 13 (voire 15 
suivant les constructeurs) pour éviter les interférences au pied de dents et dont les 





C *  (II.18) 
refZ
Z
Z *  (II.19) 
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3.1.2. Hypothèses sur la similitude géométrique et principales 
contraintes de conception retenues pour la modélisation 
Les hypothèses de similitude géométrique sont appliquées à la dent : similitude 
géométrique sur toutes ses dimensions par rapport au module m. Cette évolution 





pas = π m 
bp =k m 
 
Figure II.7 : Modèle de denture 
Comme le diamètre du pignon est directement proportionnel au module et au nombre 
de dents d’où la loi d’échelle suivante : 
En première approximation, la contrainte admissible au niveau d’une dent est 
constante et liée aux limites élastiques ou de fatigue du matériau. Les lois d’échelle pour ce 
composant mécanique sont élaborées en supposant que la contrainte maximale admissible de 
flexion au pied de la dent ou de pression sur le flanc de denture est constante [Ricci1992,  
Henriot2007, AGMA6123, Budinger2011(2)]. Ceci permet de définir le même facteur 
d’échelle dimensionnant que précédemment :  
avec Ft l’effort tangentiel appliqué sur cette dent et fonction du couple à transmettre. 
Le couple transmis (C
*
) est relié à l’effort tangent (Ft
*
), ce qui permet de remonter au 
diamètre du pignon en passant par le module de la dent : 
Le modèle ainsi établi fournit les paramètres d’intégration du composant, soit sa masse 
et son inertie. Les lois d’échelles sont celles utilisées dans l’article [Budinger2011(2)]. 
**
p
mb   (II.20) 













σ  (II.22) 
***
tFdC   (II.23) 
3/1*3/1**  ZCm nom  (II.24) 
3/2*3/1** ZCd nom  (II.25) 





** ZCbdM  2  (II.26) 
  dVrρJ
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** ZCbdJ   (II.27) 
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3.1.3. Limites opérationnelles retenues 
Pour les aciers, la limite d’endurance, calculée pour un nombre de cycles de 
chargement supérieur ou égal à 10
7
, est égale à la moitié de la résistance à la rupture 
Re),ouRe,σ( 5040

 [Aublin2005]. Pour les réducteurs incluant des pignons et des roues, 
le pignon est généralement dimensionné à fatigue infinie. D’une manière générale, ce sont 
donc les roulements qui vont se dégrader en premier et la durée de vie d’un réducteur à 
engrenage droit est principalement limitée par celle de ses roulements. La vitesse maximale 
des engrenages sera alors directement liée aux limites opérationnelles du roulement décrites 
dans la section précédente. 
Comme dans la majorité des cas les durées d’utilisation du pignon dépassent aisément 
les 50 millions de cycles, le couple nominal peut être pris égal au couple maximal donné par 
le constructeur. 
Pour des applications spécifiques, les lois de fatigue avec prise en compte de la durée 
de vie souhaitée peuvent cependant être intégrées à la définition du couple nominal. Pour cela, 
un facteur de durée Znt, dépendant du matériau du pignon et du nombre de cycles, pondère la 
contrainte maximale, et donc le couple maximal admissible [Henriot2007]. Le calcul du 
couple nominal équivalent, est identique à celui du dommage cumulé et au calcul de fatigue 
classique basé sur les courbes de Wholer [Dowlings1993]. Les modèles de fiabilité et de 
calcul de durée de vie, développés dans la thèse [Liscouet2010(1)], ont été utilisés et adaptés 










Figure II.8 : Loi de fatigue des pignons 
1. C’est la durée de vie désirée qui indique le couple nominal correspondant à choisir  
où Lh,10 est la durée de vie souhaitée, ω la vitesse moyenne de rotation de l’arbre et 
NL,désiré le nombre de cycles souhaité.
 
Ainsi, le couple nominal correspondant à la durée de vie souhaitée Cnom est 
directement lié au couple maximal admissible Cmax dépendant uniquement de la contrainte 
limite du matériau (σH, lim) : 
nomCC max  (II.28) 
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2. La durée de vie est calculée pour le pignon choisi et le profil de mission imposé (qui dure 
de t0 à tf ). Le couple équivalent au dommage cumulé lors du profil de mission Ceq, peut 
être calculé comme suit : 
Finalement, la durée de vie réellement Lh,réelle obtenue avec le profil de mission choisi 
est déduite : 
3.2. Engrenage à roue et vis sans fin 
3.2.1. Paramètres de définition 
Le premier paramètre de haut niveau à choisir pour un système roue et vis sans fin est 
le rapport de réduction. Le second paramètre de sélection est le couple nominal sur la roue 
Cwh [Flender2005, GIRARD2008]. Pour une vitesse de fonctionnement de la vis donnée, ce 
couple assure le bon fonctionnement tout au long de sa durée de vie. Ainsi, de ces deux 
paramètres de définition, sont dérivés tous les paramètres de simulation, d’intégration et de 
limite de fonctionnement. Le premier objectif de ces modèles d’estimation est l’obtention des 
paramètres d’intégration, soit la masse et l’encombrement. 
3.2.2. Principales hypothèses de similitude géométrique et contraintes 
de conception retenues pour la modélisation 
Pour un rapport de réduction et une vitesse angulaire de la vis fixés, le 
dimensionnement d’un ensemble roue et vis sans fin dépend de la résistance au pitting, à la 
rupture et de l’usure de la roue [Henriot2007, DIN3396]. Dans la majorité des applications, 
l’usure de la roue, liée au glissement entre les filets de la vis et les dents de la roue est le 
facteur dimensionnant majeur du système. La résistance de l’ensemble est donc conditionnée 
par celle de la roue.  
L’usure, qui détermine la durée de vie de l’engrenage, est également un facteur de 
dimensionnement très important. Il est possible de relier la durée de vie au couple nominal 
équivalent, calculé à partir des dommages cumulés [Liscouet2010(1)]. Cependant, l’usure 
dépend avant tout du montage de l'engrenage à vis sans fin et du type de lubrification utilisée. 
Il est donc possible de l’influencer en choisissant une durée de vie exigée plus courte, ou une 
meilleure lubrification. Une plus grande viscosité du lubrifiant diminue en effet de manière 
notable l’usure de l’ensemble. 
max
2
CZC ntnom   (II.30) 
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C’est pourquoi il est pris comme hypothèse que le dimensionnement est d’abord 
réalisé à partir de la résistance de la roue, c’est à dire de la contrainte mécanique dans le 
matériau, comme pour la plupart des composants mécaniques. Ainsi, la roue est dimensionnée 
par rapport à la contrainte mécanique. Par conséquent, les lois d’échelles des pignons 
précédemment décrites peuvent être appliquées à nouveau. Puis, la vis est définie en fonction 
de la géométrie de la roue. L’usure maximale peut-être alors vérifiée pour l’ensemble choisi. 
où whd est la différence entre le diamètre extérieur et le diamètre intérieur, whl la 
largeur de la roue, scl la longueur de la vis (Figure II.6.b) 
En vue d’obtenir une loi d’échelle plus spécifique pour la variable correspondant au 
diamètre interne de la roue, l’évolution du diamètre extérieur de la roue est exprimée en 
fonction du couple nominal sur la roue. L’évolution de la surface contrainte de la roue est la 
suivante : 
Les couples transmis par la roue et la vis engendrent des efforts tangentiels, qui 
constituent les efforts radiaux et axiaux par rapport à l’axe de rotation : 
où  Fsc,r est l’effort radial sur l’axe de la vis, Fwh,ax est la force axiale sur l’axe de la 
roue, Fwh,r est la force radiale sur l’axe de la roue, Fsc,ax est la force axiale sur l’axe de la vis et 
dwh est le diamètre nominal de la roue. Les efforts axial et radial doivent être repris par les 
roulements pour réaliser les liaisons pivot avec le carter. 
Ainsi, l’effort tangentiel appliqué sur la roue est directement lié au couple transmis et 
l’équation (II.35) donne la loi d’échelle :  
En conséquence, pour une contrainte mécanique constante pour une gamme entière de 
roues, les deux équations précédentes permettent de former la relation suivante. Cette 
équation relie le diamètre de la roue et la différence entre le diamètre extérieur et le diamètre 
intérieur au couple transmis : 
Les paramètres d’intégration (masses et inerties) sont directement calculés à partir du 
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F   (II.36) 
3/2***
, Δ whwhextwh Cdd   (II.37) 
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whwh CM   (II.38) 
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3.3. Résumé et validations 
Les lois d’échelles établies précédemment pour les pignons, roues et vis sans fin sont 
résumées dans le Tableau II.2.   
 
Tableau II.2 : Lois d’échelles établies pour les engrenages droits et roue/vis sans fin 
L‘ensemble des lois d’échelles a été confronté aux données constructeurs [Redex2010, 
QTCGear2010, GIRARD2008, Flender2005] en s’intéressant tout particulièrement à 
l’estimation de la masse et à l’inertie des pignons, Figure II.9. Les masses et inerties de la vis 
du système roue et vis sans fin n’étant pas dimensionnantes, elles ne seront pas présentées. 
Ici, il a été choisi de représenter les courbes sous la forme de scatter où les valeurs issues des 
lois d’échelle sont exprimées en fonction de celles du catalogue. Plus les valeurs sont proches 
de la droite de pente 1, meilleure est la valeur d’estimation. Les écarts restent inférieurs à 30 
%, ce qui reste très acceptable. En effet, les écarts maximum sont souvent trouvés pour les 
composants éloignés de la référence choisie et pourraient être diminués en choisissant une 
autre référence. Il est aussi intéressant de noter la large plage balayée par les lois d’échelles 
(rapport 50000 entre les deux extrêmes de couple de définition). 
 
3/5**
whwh CJ   
(II.39) 
Paramètres Unités Pignon ou Roue Eq. Roue et Vis sans fin Eq. 









Couple nominal de 
sortie 
Nm 
Nombre de dents  
Diamètre interne de 
la roue 
m 
Paramètres d’Intégration      
Module de dent  m 
3/1*3/1**  ZCm nom  (II.24)   
Diamètre   m 
3/2*3/1** ZCd nom  
(II.25) 
3/2***
, Δ whwhextwh Cdd   (II.37) 
Largeur  m 
3/1*3/1***  ZCmb nom   
31***




***2** ZCbdM nom  (II.26) 
**
whwh CM   (II.38) 
Paramètres de Simulation      
Moment d’inertie kg.m2 
3/7*3/5**4** ZCbdJ nom  (II.27) 
3/5**
whwh CJ   (II.39) 
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e reur max = 30% 
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Figure II.9: Masse, inertie des pignons pour les engrenages droits et les vis sans fin - (a) masse des pignons 
pour l’engrenage droit et la vis sans fin (b) inertie des pignons 
4.  TRAINS EPICYCLOÏDAUX  
Cette section est dédiée à l’élaboration des lois d’échelle pour un modèle standard de 
train épicycloïdal de type I composé d’un solaire (ou planétaire intérieur), de trois satellites, 
d’une couronne et du porte satellite constituant la sortie, représenté Figure II.10. Il sera 
démontré qu’à partir des lois d’échelles sur les pignons, il est possible de retrouver les lois 
d’un train épicycloïdal à un étage de réduction.  
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Figure II.10 : Schématisation d'un train épicycloïdal à un étage 
4.1.1. Hypothèses de conception 
Dans un train épicycloïdal, le couple dimensionnant est le couple de sortie Tout, ici 
celui du porte satellite. La plus petite roue, généralement le solaire, possède le nombre 
minimal de dents Zmini. Les catalogues fournissent généralement des abaques qui indiquent le 
rendement du réducteur pour un rapport donné et des conditions d’utilisations fixées. Pour un 
train épicycloïdal de type I à 3 satellites en fonctionnement normal (Figure II.10), le 
rendement dépend uniquement du rapport de réduction N. Les frottements se répartissent 
principalement entre les parties glissantes des engrènements [Henriot2007]. Les frottements 
dans les liaisons pivots sont considérés négligeables devant ceux des engrenages. Une 
première approche consiste à prendre le rendement global du train épicycloïdal comme le 
produit des rendements dans les engrènements des satellites qui sont en série. Soit, pour un 
système symétrique : 
Pour le cas où la rotation de sortie est celle du porte satellite, le rendement global du 
train épicycloïdal s’exprime en fonction du rapport de réduction et du rendement dans les 
engrènements [Henriot2007]. Une étude, non présentée ici, sur les différents rendements a 
permis de vérifier que le rendement n’a pratiquement pas d’influence sur les équations 
suivantes dimensionnant les différents pignons du réducteur. C’est pourquoi le rendement sera 
négligé dans le dimensionnement des pignons du train épicycloïdal. Il sera néanmoins pris en 
compte pour l’assemblage des différents étages d’un réducteur à plusieurs étages. 
4.1.2. Calcul du module et du diamètre extérieur 
Cette étude a pour but de déterminer le module des différents pignons du train en 
fonction des principaux paramètres définis dans le paragraphe précédent : Cout, Zmini et N. Le 
module minimal de chacun des pignons sera donc calculé selon l’équation (II.24) : 
- Pour le module des dents du planétaire intérieur mplan calculé à partir du couple et 
du nombre de dents  (Cplan, Zplan) : 
2
satepi ηη   (II.40) 
CHAPITRE  2 – INTEGRATION DES COMPOSANTS ELEMENTAIRES. 
 
Fabien Hospital    35
- Pour le satellite msat : La dent du satellite (Zsat) étant soumise à une charge alternée, 
le couple transmis par le satellite Csat, est alors divisé par 0,7  [AGMA6123] : 
- Pour la couronne, mc est calculé à partir du couple Cc et de son nombre de dents Zc: 
La valeur adoptée pour le module commun à l’ensemble du train est le maximum des 
modules, c'est-à-dire celui du satellite msat. Il s’agit donc du module dimensionnant pour 
l’ensemble du train épicycloïdal. Les différents paramètres d’intégration des autres éléments 
vont alors être calculés en fonction de ce module. 
Ainsi, pour le train épicycloïdal global de type I, la loi d’échelle sur le module est 
calculée comme suit : 
Par conséquent, le diamètre de la couronne, qui est le diamètre extérieur de l’ensemble 
du train, est alors : 
Où 
refrefref ZCd ,,  sont des références de pignon [Redex2010], iZmin un choix du 
concepteur correspondant aux gammes étudiées ( iZmin >15 voire 13 comme expliqué 
précédemment pour éviter les interférences au niveau des pignons) 
4.1.3. Comparaison avec la norme 
Le logiciel [MITCalc] basé sur la norme DIN 3996 [DIN3396], a été utilisé pour 
vérifier les lois régissant le module et le diamètre des trains épicycloïdaux de type I à 3 
satellites. La Figure II.11 représente l’interface complexe qui met en évidence que seul un 
expert du domaine peut l’utiliser. Ceci montre l’intérêt de nos modèles qui permettent de 
dimensionner le composant à partir d’un nombre restreint de paramètres. On peut observer 










































































































































  (II.45) 
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(II.45) précédemment établies. Pour un couple de sortie donné, un nombre de dent minimal 
iZmin  fixé à 17. Le module et le diamètre ont été calculés pour un rapport de réduction entier 
qui permet d’obtenir un bon compromis entre le module, la largeur de dent et le diamètre. 
 







Figure II.11 : Vérification de la loi détaillée avec la norme DIN [MITCalc] 
4.1.4. Effet du rapport de réduction 
On peut remarquer que le rapport de réduction a une influence non négligeable dans la 
loi précédente. Si l’on considère qu’il existe une similitude géométrique entre le diamètre 
extérieur et le module (de rapport k constant), qui lui-même est proportionnel à la largeur, la 
combinaison des lois (II.44) et (II.45) permet de trouver une loi liant le nombre de dents 
minimal et le rapport de réduction : 
Ainsi le couple de sortie peut être exprimé en fonction de N pour un diamètre extérieur 
imposé : 
Ces lois ont été comparées aux résultats de la norme issus du logiciel MITCalc® pour 
un rapport largeur du solaire sur son diamètre constant (noté dans la norme ψ=b/d). La Figure 
II.12.a. montre que la loi (II.46) représente bien l’évolution du nombre de dent minimal pour 
le cas où le planétaire intérieur est le plus petit des pignons. Il y a cependant divergence 
lorsque le satellite devient le plus petit des pignons, ce qui correspond à des rapports de 














































  (II.47) 
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minimal de dents au niveau du planétaire intérieur et non sur le satellite. Pour retrouver 
l’évolution de la norme avant N = 4, il faut reprendre les lois avec : 
Le couple ainsi calculé a été confronté aux couples des catalogues Apex [APEX2009], 
Figure II.12.b. Une erreur relative de 16% (écart type) sur la totalité du catalogue est alors 
obtenue. Les constructeurs ont tendance à adopter des compromis entre le nombre de dents et 
le rapport de réduction afin de réaliser des gammes de composants standards qui peuvent 
servir sur une plage de couple. 
 
    
Ecartype 16% 
b. Ecart relatif entre le couple calculé en 
fonction du raport de réduction et le 
catalogue APEX 
a. Comparaison du nombre minimal de dents issu de la 




Figure II.12 : Comparaison des lois en fonction du rapport de réduction : a. Logiciel MITCalc [MITCalc], 
b. Catalogue APEX [APEX2009] 
4.1.5. Train épicycloïdal à plusieurs étages 
Afin d’atteindre des rapports de transmission élevés, plusieurs étages de réduction 
peuvent être combinés. L’analyse des catalogues constructeurs montre que chaque étage est 
limité par un rapport de réduction donné (par exemple : 10 pour les trains planétaires  
[Spinnler2005, APEX2009], typiquement à cause des interférences géométriques). 
A partir des lois établies sur un étage de réduction, le modèle d’estimation des trains 
épicycloidaux à plusieurs étages a pu être réalisé en prenant l’hypothèse que le rapport de 
transmission total est réparti équitablement entre les différents étages de réduction. D’un côté, 
le dimensionnement du dernier étage de réduction, celui le plus proche de la charge, est lié à 
sa tenue mécanique. Les lois d’échelle développées dans les sections précédentes s’y 
appliquent sans changement. D’un autre côté, les couples transmis par les étages 
supplémentaires situés plus en amont sont réduits significativement. Leur dimensionnement 
est dominé par le phénomène de fatigue, lié à leur vitesse de rotation. Ces lois sont présentées 
à la section 1.3 et entièrement décrites dans la thèse [Liscouet2010(1)] et l’article 
[Budinger2012] 
4.1.6. Conclusion 
Différentes lois d’échelle ou de similitude ont été développées dans cette section pour 
dimensionner rapidement un réducteur à partir d’un nombre réduit de paramètres. Ces 
relations peuvent dépendre ou non du rapport de réduction selon les objectifs recherchés : 
isat ZZ min  (II.48) 
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- Pour l’ingénieur qui connait précisément les pignons, les lois (II.45) et (II.46) 
dépendant du rapport de réduction permettent d’établir la définition interne d’un 
réducteur à trains épicycloïdaux. Certains choix comme le nombre de dents restent 
cependant à faire. 
- Pour l’utilisateur qui n’a besoin que des dimensions externes du composant, la loi 
simplifiée (II.5) de la section 1.2 permet d’obtenir une estimation du réducteur 
adapté au couple demandé. Une première approximation de l’effet du rapport de 
réduction peut être réalisée par (II.47) sous certaines conditions.  
Les lois d’échelles concernant l’intégration géométrique du réducteur, la masse et 
l’inertie, s’obtiennent aisément à partir de la loi simplifiée, par proportionnalité avec le 
volume. Ces courbes sont présentées en Annexe A.2. 
5. IMPLEMENTATION DES MODELES ET CAS D’APPLICATION  
5.1. Implémentation des modèles : création d’une librairie pour la 
conception préliminaire sous Dymola/Modelica®  
Comme il a été expliqué dans le chapitre 1, le langage Modelica a été retenu pour 
mettre en place des modèles acausaux et orientés objet. Les modèles sont structurés selon 
l’approche décrite section 2.2 du chapitre 1, combinant la simulation inverse, le calcul des 
paramètres d’estimation et de comparaison et de dimensionnement. La librairie que nous 
avons implémentée dans le logiciel Dymola/Modelica®, est constituée des principaux 
composants fréquemment utilisés dans les EMA et dans les systèmes mécatroniques. De 
nombreuses architectures différentes peuvent ainsi être engendrées à partir de l’assemblage de 
ces composants génériques.  Bien que cette thèse ait pour cible les composants mécaniques, la 
librairie intègre les éléments d’électronique de puissance qui permettront le dimensionnement 
total de l’actionneur. Nous avons élargi cette librairie aux composants mécaniques suivants, 
tous implémentés des différents modèles décrits à la section 3.1 du chapitre 1 (estimation, 
simulation et évaluation) : 
- Roulements à billes et à contacts obliques (servant de butée) 
- Embouts rotulés et paliers (coussinets) 
- Engrenages droits à axes parallèles (à 2 et 3 pignons) 
- Les composants intégrant ces pièces (boites de réduction, roue et vis sans fin, vis à 
rouleaux et à bille) 
- Eléments de transmission à la structure porteuse et à la charge. 
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Figure II.13 : Exemples de composants et de pièces de la librairie pour le dimensionnement en puissance 
élaboré au sein du laboratoire ICA 
Les modèles de simulation développés sont dynamiques pour évaluer les effets 
thermiques et les phénomènes de fatigue au cours du profil de mission simulé. Seuls les 
modèles d’estimation sont des modèles statiques, les valeurs de sorties sont initialement 
calculées et ne changent pas pendant la simulation. L’interface utilisateur est généralement 
composée des trois catégories suivantes (Figure II.14.a) : 
- Une unique référence de composant industriel issu d'une gamme de produit ou 
d'une technologie et qui contient tous les paramètres de référence dans un seul 
fichier enregistré ; 
- Le ou les paramètres de définition du composant. Pour l’exemple du réducteur à 
engrenage droit, le couple nominal de sortie, le rapport de transmission et le 
nombre de dents minimal sont les paramètres de définition des pignons ; la charge 
dynamique est le paramètre de définition des roulements des axes de l’engrenage. 
Tous les paramètres de simulation et les paramètres de comparaison sont calculés 
en fonction de ces quantités et des paramètres de référence ; 
- La durée de vie souhaitée. La fiabilité du composant est alors calculée en 
supposant que le profil de mission est répété durant cette durée de vie. Pour 
l’exemple du réducteur à engrenage droit, les pignons étant dimensionnés à fatigue 
infinie, la durée de vie correspond à celle des roulements.  
Comme l’illustre la Figure II.14.b, l’architecture des modèles se décompose comme 
suit: 
1. Le modèle de simulation physique du réducteur, qui fournit le profil de mission du  
composant qui lui est associé en amont de la chaîne de puissance par la simulation 
inverse. Ici, il est constitué de plusieurs sous-modèles comme celui des roulements à bille 
et de blocs élémentaires de simulation mécanique : inertie des arbres tournants, 
transformation du mouvement avec calcul du couple de friction. Dans l’approche 
implémentée, les pertes sont liées aux efforts transmis et sont calculées à partir de 
rendements direct et indirect. 
2. Le modèle d’estimation de l’ensemble du réducteur qui calcule tous les paramètres 
nécessaires à la simulation à partir des paramètres de définition et de la référence. 
3. Le modèle d’évaluation qui permet le post traitement des résultats suivant les deux types 
de limites de fonctionnement (cf section 2.2 du chapitre 1). 
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Figure II.14 : Modèle de l'engrenage droit 
5.2. Comparaison de deux architectures d’EMA aéronautiques 
L’implémentation logicielle de ces modèles est illustrée ici à partir d’un exemple 

























Figure II.15 : Aérofrein et son actionneur hydraulique 
Ici, différentes architectures d’EMA vont être étudiées pour remplacer l’actionneur 
hydraulique existant : une possédant un réducteur droit à axes parallèles (Gear drive) et une 
avec un moteur creux (Direct drive). Pour ces architectures, l’intégration à la charge du SHA 
a été conservée, et l’EMA a donc été conçu pour avoir une sortie de translation. Grace à un 
système de transformation de mouvement, l’extension/rétraction de la tige du vérin 
commande le braquage de l’aérofrein de 0° à 50°. Par conséquent, la rotation en entrée de 
l’EMA (moteur et réducteur) se transforme bien en translation (vis, écrou) puis en rotation 
(surface de contrôle). 
Dans les phases transitoires, la puissance mécanique produite par l’inertie de 
l’aérofrein est  négligeable devant celle issue des efforts aérodynamiques. C’est pourquoi ils 
seront négligés dans les étapes de dimensionnement. Les profils de mission dépendront ainsi 
                                                 
1
 Concept Innovant de Systèmes d’Actionnement de Commandes de vols secondaires et de Servitudes. Site 
Internet : http://www.pole-astech.org/site/pages/ 
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de la vitesse nominale de l’avion par rapport à l’air, de l’angle de la surface de contrôle et des 
efforts aérodynamiques. 
Chacune des architectures présentées Figure II.16 est composée d'un système vis/écrou 
pour transformer la rotation en translation et d’un moteur pour convertir la puissance 
électrique en puissance mécanique. Un système d’embrayage et de frein sont présents pour 
répondre à un des besoins du cahier des charges. Le capteur d’angle rotor moteur ne sera pas 
modélisé car il représente une inertie négligeable devant celle du rotor moteur et n’a pas 
d’influence sur le dimensionnement.  
La première architecture, architecture A, est un montage Gear Drive. Elle est donc 
équipée d'un réducteur à engrenage droit qui facilite l’intégration géométrique. En effet, cette 
solution permet d’intégrer le moteur en parallèle de la chaine de transformation de 
mouvement.  
D'autre part, la deuxième architecture, architecture B Direct Drive, est basée sur un 
moteur à arbre creux et une vis inversée ayant le même axe, dans le but de réduire le diamètre 
extérieur de l’actionneur. 
Les modèles Dymola/Modelica® associés, Figure II.16, présentent la décomposition 
de ces deux actionneurs en pièces ou composants élémentaires. Les interfaces grises 
représentent les flux de couple et de vitesse de rotation, les vertes modélisent des efforts et 
vitesse de translation longitudinaux ou dans les trois directions. La modélisation de 
l’ensemble de l’aile et de l’électronique de puissance n’est pas nécessaire à cette étude car 
elles sont identiques pour les deux architectures. Cependant, ils sont représentées 
schématiquement pour mieux visualiser les interfaces de l’actionneur (l’accrochage sur l’aile 
et celle reliée au modèle de l’aérofrein qui impose le profil de mission).   
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Figure II.16 : Les 2 architectures d’EMA et les modèles Dymola® associés 
L’intérêt de l’approche proposée réside dans le fait que chacune des architectures est 
dimensionnée avec un nombre limité de simulations successives. Suivant la procédure décrite 
dans la section 2 du chapitre 1, les composants ont été dimensionnés un par un à partir du 
profil de mission. Le Tableau II.3 résume les grandeurs d’intégration de chacun des 
paramètres ainsi que les grandeurs dimensionnantes : 
- Pour le moteur électrique, le couple RMS et l’élévation en température fixent le 
couple nominal de définition pour l’architecture A. Le moteur annulaire est lui 
dimensionné à partir du couple maximal à transmettre directement à la charge, ce 
qui explique sa taille très importante.  
- Pour le système de vis/écrou, le couple de définition est imposé par le couple 
d’entrée équivalent en fatigue pour les deux architectures. Pour l’architecture B, les 
contraintes géométriques pour intégrer la vis dans le moteur annulaire ont imposé 
des contraintes d’intégration plus fortes. Dans chaque cas, le flambage de la vis est 
vérifié durant le profil de mission. 
- Pour les roulements à contacts obliques, dans l’architecture A et B, la charge 
équivalente en fatigue impose la charge nominale dynamique axiale de définition.  
- Pour l’engrenage droit, le couple nominal de définition est imposé par le couple 
maximal au cours du profil de mission. 
- Pour les roulements à bille, la fatigue impose la valeur de la charge nominale 
radiale de définition. 
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- Pour la tige, l’effort maximal statique de traction-compression contrôle la 
contrainte mécanique admissible. La tige doit de plus respecter certaines 
contraintes géométriques d’intégration avec le reste du système, ce qui ajoute des 
contraintes de dimensionnement. La conception de la tige sera détaillée dans le 
chapitre suivant.  
- Pour le carter, les vibrations transversales engendrent une contrainte de flexion qui 
doit être prise en compte pour son dimensionnement, ainsi que des contraintes 
géométriques supplémentaires, par exemple le diamètre intérieur. Les modèles 
Dymola® Figure II.16 n’ont pas de composants carter mais uniquement une brique 
qui permet de réunir les valeurs des efforts que reçoit le carter (à titre informatif).  
  Da=distance entre les points d’attache,  Dext=diamètre extérieur total 






































































B  A A  






AB     
Engrenage droit 
(N=5) + Roulements  
0.8 21 
129 
-   









 AB    B 
Roulements à 







 AB    
Tige creuse 0.55 113 
61 
Tige creuse 0.24 123 
18 






 (2 pieces) 
0.14 62 
41 









AB    AB 







   
191 
150 
     
 
Tableau II.3 : Comparaison des paramètres d’intégration des deux architectures. 
En observant la masse totale des deux architectures, on remarque que le nombre 
d’éléments plus élevé de l’architecture A n’a pas alourdi l’ensemble. En effet, les organes de 
l’architecture B comme le moteur, l’écrou ou le frein, sont dimensionnés à partir d’un couple 
bien plus important. De plus, les contraintes géométriques imposent des limites 
supplémentaires pour l’architecture B qui peuvent conduire à surdimensionner certains 
composants. Malgré un nombre d’éléments plus faible, l’architecture B est donc bien plus 
lourde que l’architecture A. Une analyse rapide de la différence de couple à transmettre par 
les moteurs (due au rapport de réduction) permet l’estimation rapide de la différence de 
masses, ce résultat confirme alors que le moteur est bien un composant essentiel des EMA  et 
qu’il est dimensionnant. 
5.3. Comparaison de deux modélisations d’une même architecture 
Dans cette section, l’architecture A précédemment décrite est choisie pour illustrer 
l’intérêt des modèles de pièces pour modéliser des agencements spécifiques de manière plus 
réaliste. En effet, les représentations des architectures sous Dymola® ont pu être réalisées 
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d’une part à partir d’un assemblage de composants standards et d’autre part avec un 
agencement de pièces reflétant la topologie réelle.  
Les deux architectures d’EMA comparées précédemment ont montré que la géométrie 
du Gear Drive était plus intéressante en terme d’intégration (une masse de 5,45kg pour 
l’architecture A contre une masse de 7,71kg pour la B). Ici, il est mis en évidence qu’un 
modèle plus grossier aurait conduit à une comparaison moins éloquente. 
Pour un équipement fortement intégré, le modèle (Figure II.17.a) utilisant des 
« boites » composants standard de catalogues ne permet pas de représenter réellement 
l’architecture. Le dimensionnement est alors plus grossier puisque chaque composant 
comporte implicitement ses propres organes (roulements, paliers, butées, carter …)  
A l’inverse, les travaux développés dans ce chapitre permettent de constituer un 
modèle plus réaliste de l’équipement (Figure II.17.b) en associant au plus près de la réalité les 
composants effectivement mis en œuvre. 
On remarquera de plus que les informations obtenues sur les dimensions de chaque 





a) Modélisation 1 – Assemblage de « boites » composant 
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b) Modélisation 2 – Assemblage de pièces élémentaires 
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Figure II.17 : Deux modélisations de l’architecture A (Gear drive) 
La modélisation 2, où le dimensionnement est effectué avec la même procédure et les 
mêmes grandeurs de dimensionnement que la modélisation 1 utilisée à la section précédente,  
donne une masse totale de 6,13kg alors que la première était de 5,45kg. Ce qui représente un 
écart relatif de 11%. On voit ainsi l’impact que peut avoir le niveau de détail sur la 
modélisation de l’assemblage pour un équipement fortement intégré.  
Ici, l’architecture B d’un même actionneur présente toujours une masse plus élevée 
que l’architecture A (modélisation 2) donc le choix d’architecture selon un critère de masse 
s’effectue aisément. Cependant, l’erreur relative de 11% sur seulement deux modélisations 
illustre l’importance que peuvent avoir l’agencement des composants et la prise en compte 
des seules pièces effectivement utilisées dans l’architecture considérée. 
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6. CONCLUSION 
Après avoir étudié l’apport des lois d’échelles pour la modélisation de systèmes 
mécatroniques, nous avons élaboré des modèles permettant de simuler et de dimensionner les 
composants d’une architecture d’EMA à partir de pièces génériques. Ces modèles plus 
élémentaires, ont tout d’abord permis de valider les modèles d’estimation des composants 
catalogues déjà existants et d’élargir le panel à de nouveaux composants. Dans la perspective 
de l’utilisation des modèles dans le domaine aéronautique, les paramètres d’intégration 
(masse et encombrement géométrique) ont été au cœur des résultats étudiés. 
Ensuite, l’implémentation de ces modèles d’estimation avec les modèles de simulation 
a permis de modéliser l’agencement réel des différentes architectures. Par rapport à une 
approche plus globale, où les composants intègrent implicitement les différentes pièces de 
liaisons et de transmission, l’utilisation de modèles plus détaillés, combinant explicitement 
des pièces génériques permet de rester fidèle à l’agencement interne de l’équipement. Ainsi, 
des études comparatives efficaces pour des solutions réalistes ont pu être menées. En 
conséquence, il a été mis en évidence sur un exemple que la modélisation plus grossière d’une 
même architecture pouvait conduire à des erreurs non négligeables lors de la prise de 
décision.  
Une fois les composants dimensionnés et assemblés, selon leur réelle topologie 
interne, l’enveloppe de l’actionneur, c’est à dire les éléments de transmission à la charge ou à 
la structure porteuse peuvent être conçues.  
Dans la pratique, le carter est un composant complexe à définir car il dépend de la 
géométrie des autres pièces et de leur disposition. Cependant, il est primordial de le prendre 
en compte lors du dimensionnement d’un EMA car il peut représenter jusqu’à 40% de la 
masse totale.  
C’est pourquoi nous allons définir des règles de bonnes pratiques, voire des modèles 
d’estimation, permettant de dimensionner rapidement le carter et les éléments de transmission 
d’efforts dès la phase de conception préliminaire. 
De plus, après avoir dimensionné chacune des pièces, il est possible de connaitre les 
différents effets parasites internes. Ces effets doivent être pris en compte car ils peuvent avoir 
une influence sur le dimensionnement en vue de la commande. Cette vision sera développée 
dans le chapitre 5. 
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CHAPITRE 3 – DIMENSIONNEMENT DU CARTER. 
 




VIBRATION DE L’ENVELOPPE 
D’EMA LINEAIRES 
Comme il a été vu au chapitre 2, le carter est un composant complexe à définir car 
dépendant de la géométrie des autres pièces et de leur agencement. Il est généralement 
déterminé lors des étapes de CAO après la sélection des composants de transmission de 
puissance autour desquels il est construit. Il représente en effet 30 à 40% de la masse totale 
[Messier2012,SABCA2012] et influence directement l’intégration et les études d’optimisation 
qui pourraient être menées. L’objectif de ce chapitre est de mettre en place les critères et les 
modèles nécessaires au dimensionnement d’enveloppes d’EMA dès la phase de conception 
préliminaire.  
Cette approche a été limitée aux actionneurs linéaires, les plus couramment utilisés 
dans l’aéronautique, modélisés avec des géométries simples permettant de développer des 
équations analytiques. L’étude des contraintes a été réalisée après avoir mis en évidence les 
sollicitations dimensionnantes dans ce type d’actionneur. A cause de la masse apportée par les 
pièces mécaniques internes, un carter d’EMA possède des zones qui subissent de très fortes 
sollicitations induites par l’environnement vibratoire. Il s’avère donc que les excitations de 
l’environnement vibratoire aéronautique peuvent imposer le dimensionnement du carter.   
Trois modèles, à différents niveaux de complexité, ont donc été élaborés pour 
répondre à des niveaux de détails désirés et à des conditions aux limites différentes. La 
modélisation des SHA (actionneurs servo-hydraulique) est également possible afin de mettre 
en évidence des critères de dimensionnement pour les EMA différents des SHA. De plus, un 
des modèles permet d’étudier plus particulièrement l’influence des raideurs au niveau des 
points d’accrochage de l’EMA avec son support ou au niveau de la transmission interne. 
L’influence de ces phénomènes sur  la commande sera explicitée dans le chapitre 5. 
Dans un premier temps, un état de l’art sur les dimensionnements de carter dans des 
problèmes équivalents a été établi. L’effet non dimensionnant des sollicitations statiques a été 
vérifié. Puis, des modèles pour le calcul en vibration pour des géométries très simplifiées ont 
été développés. Ces modèles, purement analytiques, sont basés sur la théorie de Rayleigh et 
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sur les matrices de transfert. Dans une optique de conception basée sur les modèles, des outils 
ont été implémentés pour l’étude rapide de différents agencements et différentes modélisation 
géométriques.  
1. ETAT DE L’ART SUR LES METHODES DE DIMENSIONNEMENT 
DES CARTERS D’ACTIONNEURS LINEAIRES 
Différentes topologies peuvent être candidates pour répondre aux spécifications de 
l’actionneur. Dans le cas des actionneurs linéaires, la conception la plus fréquente est 
composée d’un système vis/écrou pour transformer la rotation en translation. Bien que le 
carter de l’actionneur dépende fortement de l'agencement des composants internes, il peut être 
représenté par un modèle simplifié pour des études de vibration, comme décrit dans la Section 
1.1. Cependant, le carter de l’actionneur doit aussi satisfaire à ses propres exigences et 
contraintes de conception. Cela concerne en particulier sa résistance aux sollicitations 
statiques et dynamiques qui se propagent à partir de la charge et à travers des chemins divers 
dans l’actionneur, comme expliqué dans la Section 1.2. Les sollicitations induites par 
l'environnement vibratoire sont enfin abordées dans la Section 1.3 
1.1. Architectures topologiques des carters d’actionneur linéaire 
dans le domaine aérospatial 
Les composants mécaniques majeurs utilisés dans les EMA aéronautiques ont été 
présentés dans les chapitres d’introduction et d’intégration des composants élémentaires, et 
sont récapitulés dans [Budinger2011] sur la base d’exemples d'application [Cowan1992, 
Dée2007, Hagen2004, Maré2011, Liscouet2008, Vanthuyne2009, MOOG2011]. Différentes 
classes de composants génériques sont mises en évidence : 
- Les moteurs brushless (cylindrique ou annulaire) ; 
- Les composants de transmission de puissance mécanique et de transformation de 
mouvement (par exemple les réducteurs ou les vis/écrou) ; 
- Les roulements et les joints (par exemple les butées ou les embouts rotulés) ; 
- Et éventuellement, les systèmes de gestion de puissance mécanique (par exemple 
les embrayages ou les freins).  
Il est observé que parmi toutes les architectures candidates, la topologie de disposition 
de ces composants, la conception en ligne (où la rotation est transformée en rotation) est la 
plus couramment utilisée et c’est elle qui sera développée dans la suite de ces travaux. 
Comme présenté dans [Karam2007], l'assemblage des actionneurs linéaires et leurs 
carters présentent une forme standard. Quatre conceptions génériques peuvent être associées à 
la transformation de rotation en translation : l’écrou tourne ou translate, avec une vis standard 
ou inversée. Un échantillon de coupes d’actionneurs linéaires est représenté sur la Figure 
III.1. 
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a) EMA long et large, étage principal du TVC du lanceur VEGA, SABCA [Cowan1992, 
Dée2007, Vanthuyne2009] 
 













d) EMA à vis inversée de type EMA d’un F-18 NASA / US Air Force [Jensen2000] 
 
 













Figure III.1 : Différentes architectures d’EMA linéaires comparés à une architecture hydraulique et 
représentées à l’échelle. 
Dans chaque cas, la forme de l’enveloppe de l’actionneur a globalement la même 
géométrie. Pour cette raison et de manière identique aux actionneurs hydrauliques, il est 
proposé de modéliser l’enveloppe de l’actionneur linaire avec trois niveaux de détails : 
CHAPITRE 3 – DIMENSIONNEMENT DU CARTER. 
 
Fabien Hospital 50 
- Dans sa représentation la plus simple, Figure III.2.a, la tige et le carter sont 
considérés comme un unique cylindre creux tandis que la masse embarquée 
provenant des composants de transmission mécaniques est prise équivalente à une 
masse ponctuelle Mcomp. 
- Dans la deuxième représentation de la Figure III.2.b, la tige est dissociée du carter, 
les deux étant considérés comme des cylindres creux parfaitement encastrés. 
- Dans la représentation plus réaliste de Figure III.2.c, la tige et le carter sont 
composés d'un assemblage de cylindres de masses représentatives des composants 
internes de l’actionneur (masses réparties). 
Pour chacune des représentations, les cylindres ont un effet massique distribué avec 
une densité constante. Dans le cas particulier des actionneurs hybrides ou hydrauliques, la 
masse du fluide a été prise en compte. 
Cette proposition de représentation permet des approches analytiques tirant avantages 
de la théorie des poutres. De plus, cette approche permet de représenter l’actionneur 
totalement déployé, ce qui est le cas le plus critique pour supporter les sollicitations 
















b) Modèle 2 corps 
a) Modèle 1 coprs 
























Figure III.2 : Modélisation de l’enveloppe standard d’un EMA linéaire 
1.2. Etat de l’art sur le dimensionnement de carters de systèmes 
mécaniques embarqués 
L’enveloppe de l’actionneur est considérée essentiellement constituée d’un carter, qui 
n’a pas de mouvement fonctionnel et d’une tige mobile en translation par rapport au carter 
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(les joints et les guidages n’étant pas pris en compte). Les fonctions de ce composant sont les 
suivantes [Boudet1998] : 
- Intégration des composants de l’actionneur (liaisons, joints et roulements) ; 
- Etanchéité vers l’extérieur pour le lubrifiant ; 
- Etanchéité vers l’intérieur pour protéger de l’humidité (phénomène de respiration), 
des poussières et autres particules ; 
- Dissipation thermique des pertes vers l’ambiance ; 
- Protection des composants internes des chocs et vibrations ; 
- Ancrage avec la structure de l’avion et accrochage à la charge. 
Pour dimensionner d’un point de vue mécanique l’enveloppe d’un EMA il faut 
s’intéresser aux sollicitations élémentaires qu’il peut subir. Elles peuvent se diviser en deux 
catégories : 
- Dimensionnement à partir des sollicitations statiques générées par : 
o Les efforts de traction/compression qui sont directement transmis par la tige à 
la charge. Cet effort répété un grand nombre de fois lors des cycles 
d’extension/ rétraction nécessite généralement de prendre en compte les 
limites en fatigue des matériaux. 
o Le cisaillement et la flexion qui peuvent être importantes dans la tige et qui 
sont dues à la masse de l’ensemble et aux moments de frottement dans les 
rotules ou les points d’accrochage. 
o Les contraintes de torsion induites  par les frottements et la reprise des couples 
moteur/réducteur/vis-écrou (appelée communément couple anti-rotation). 
- Dimensionnement à partir des sollicitations dynamiques générées par : 
o Les vibrations transversales générées par l’environnement vibratoire qui 
peuvent conduire à des contraintes de flexion importantes. 
o Les chocs ou efforts transitoires dans le sens longitudinal ou transversal de 
l’actionneur, par exemple, lors d’une arrivée en butée. 
 














Statiques : traction/compression 
Statiques : flexion, cisaillement, torsion 
Dynamiques : vibrations transverses, chocs 
 
. 
Figure III.3 : Cheminement des sollicitations dans un EMA standard (SABCA, fusée Vega) 
La sollicitation de traction/compression est l’effort statique le plus important que voit 
l’actionneur. Les autres sollicitations statiques sont souvent considérées comme négligeables 
et issues d’efforts parasites. La Figure III.3 modélise le cheminement des différentes 
sollicitations statiques ou dynamiques dans un exemple générique d’actionneur. On peut 
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remarquer que l’embout rotulé réalise également la fonction d’anti-rotation grâce aux 
bourrelets sur l’embout de gauche qui réalisent finalement une liaison cardan aux interfaces 
mécaniques de l’actionneur. Cette fonction peut parfois être réalisée à l’aide d’une liaison 
pivot à la place de l’embout rotulé (Figure III.4, EMA de MOOG). 
Une étude des sollicitations statiques est présentée en annexe B.1. Elle permet de 
mettre en évidence que ces sollicitations ne sont pas dimensionnantes. En effet, pour 
différentes géométries, les contraintes mécaniques restent bien inférieures à la limite 
d’endurance des matériaux ( Remax ασσ    avec α =[0,4 ; 0,5] comme valeur usuelle 
[Aublin2005]). Même en appliquant un coefficient de sécurité supplémentaire pour les 
concentrations de contraintes [Pilkey1997], souvent égal à 2 pour les applications 
aéronautiques, ces  contraintes statiques restent négligeables devant les limites du matériau et 
ne sont donc pas des éléments de dimensionnement pour les carters d’EMA.  
Pour des actionneurs moins élancés, tel que l’EMA de spoiler de MOOG qui mesure 
seulement 400mm tige sortie, représenté Figure III.4, les contraintes calculées sont encore 
plus faibles que pour un actionneur dont la longueur, totalement déplié, est quasiment 10 fois 
plus grande que son diamètre. Il est donc difficile de tirer des conclusions sur les actionneurs 
courts mais il semble que les sollicitations dynamiques sont les critères de dimensionnement 







Figure III.4 : EMA de spoiler, MOOG (gauche) [MOOG2011] et EMA du vecteur de poussée du lanceur 
VEGA, SABCA (droite) [Vanthuyne2009] 
Il existe peu de publications sur l’étude du dimensionnement des carters, mais 
certaines s’intéressent à la compréhension et à l’estimation de l’endommagement des 
enveloppes de systèmes mécaniques. On remarquera cependant que les méthodes sont 
développées pour des applications ou des exemples spécifiques différents des carters d’EMA.   
Deux types de méthodes sont couramment employés. D’une part les méthodes 
empiriques [Molgado2008, Rebbechi1999] où les résultats expérimentaux permettent le calcul 
en fatigue. Pour améliorer un composant spécifique, des jauges extensometriques sont collées 
et des essais vibratoires permettent de détecter les points et les niveaux de contraintes les plus 
critiques. D’autre part, les méthodes qui utilisent l’analyse d’une géométrie particulière avec 
un logiciel d’éléments finis [Samuelson1991, Topac2009], afin de détecter les zones les plus 
critiques  sous des conditions données. 
Le Tableau III.1 synthétise une partie des articles qui traitent des problèmes similaires 
de dimensionnement de carters de systèmes mécaniques embarqués, notamment en vibration 
et en fatigue, ainsi que les outils utilisés. 
Des essais d’actionneur aéronautique ont également montré la rupture des tiges de 
certains actionneurs lors d’essais vibratoires. La taille des carters et tiges de ces actionneurs a 
dû être redimensionnée en conséquence. Des études éléments finis ont été menées en parallèle 
aux essais pour retrouver les contraintes dans l’enveloppe de l’actionneur et les comparer aux 
CHAPITRE 3 – DIMENSIONNEMENT DU CARTER. 
 
Fabien Hospital 53 
valeurs limites du matériau. Cependant, pour des raisons de confidentialité, leurs résultats ne 
seront pas communiqués.   
 
Article Etude Outils utilisés dans l’étude Conclusion 
Problèmes de 
fissuration des 




vibrations et calcul 
de fatigue sur deux 
trajets  de trains 
espagnols. 
- Jauges extensiométriques pour 
mesurer les contraintes à la 
surface des zones critiques. 
- Calcul de fatigue pour prédire la 
durée de vie et l’évolution de la 
fissuration. 
Loi linéaire expérimentale 
pour estimer les durées de vie 
des boites de réduction. 
Changer le matériau pour 
augmenter sa résistance. 
Etude vibratoire 




Contrôle actif des 
vibrations fortes dans 
l’enveloppe d’un 
réducteur et aux 
points d’accrochage. 
- Mesure des vibrations à l’aide 
d’accéléromètre. 
-  
- Mesures complexes à 
exploiter et difficilement 
précises. 
- Diminution du bruit en 







avec une géométrie 
Eléments Finis 
optimale.  
Jauges extensiométriques sur la 
surface du piston et diffraction 
de rayons X pour la dispersion 
des contraintes dans le matériau.  
OASIS pour l’optimisation et la 
modélisation Eléments Finis 
La géométrie optimisée 
résiste plus de cycles. 
Calculs de fiabilité pour des 
nouvelles conceptions à 
partir de mesures sur un seul 
carter. 
Carter d’un axe 
de roues de 
camion 
[Topac2009] 
Résistance à la 
fatigue de l’essieu 
arrière d’un camion. 
CATIA et ANSYS pour la 
simulation numérique. 
Calculs pour prédire le nombre 
de cycles avant la fatigue limite. 
Changer le matériau. 
Augmenter les épaisseurs. 
Reconcevoir l’ensemble du 
système. 
Tableau III.1 : Etat de l’art des études vibratoires de carter de système mécanique. 
Dans le cas des actionneurs aéronautiques, on s’aperçoit qu’il est judicieux d’étudier 
les vibrations et la fatigue pour prédire le comportement du carter et le dimensionner. On 
remarque que les méthodes expérimentales sont très utilisées car très fiables, mais qu’elles ne 
prennent en compte que des géométries particulières et s’appuient sur des dispositifs déjà 
réalisés. Les études éléments finis sont le plus souvent menées en statique et se basent sur la 
géométrie 3D du carter. Ces 2 approches répondent difficilement aux besoins de la conception 
préliminaire d’un actionneur qui nécessite la définition rapide de l’enveloppe sur ces 
principales dimensions avant de passer à son étude détaillée.     
1.3. Environnement vibratoire d’un actionneur aéronautique  
L’actionneur doit pouvoir résister à l’environnement vibratoire. En aéronautique la 
norme [DO160E] définit les exigences de tenue à l’environnement, et en particulier de tenue 
au choc, au crash et aux vibrations. 
Suivant le type d’application, l’actionneur sera soumis à des niveaux vibratoires plus 
ou moins importants. En effet, les vibrations sont bien plus importantes pour les actionneurs 
d’hélicoptère ou des lanceurs spatiaux que pour des avions commerciaux. De plus, pour une 
même application, suivant sa localisation, l’actionneur doit résister à des sollicitations 
vibratoires plus ou moins grandes.  
Un exemple de spécifications de tests vibratoires issus de la norme [DO160E] est 
présenté en annexe B.2 pour le cas d’un actionneur d’aérofrein d’avion commercial. Les  
vibrations peuvent être représentées par une excitation sinusoïdale ou aléatoire, exprimées 
alors en densité spectrales d’accélération. 
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Pour simplifier les conditions limites d’excitations, tout en respectant ces exigences, le 
dimensionnement sera réalisé dans la suite de ce chapitre en considérant que les vibrations qui 
s’appliquent sur les actionneurs seront de type sinusoïdale. Leurs fréquences seront comprises 
entre 5 Hz et 2 kHz, et le niveau d’accélérations dépendra du cas d’application. Dans le cas 
d’exigences exprimées sous la forme de densité spectrale, comme pour l’exemple des 
transporteurs militaires, les pics d’accélérations sur des plages de fréquences restreintes seront 
alors exprimés sous la forme d’une excitation sinusoïdale équivalente. La Figure III.5 
présente des profils typiques d’excitations aéronautiques, sur lesquelles l’accélération 
équivalente peut être calculée à partir de l’accélération efficace et de la méthode de l’énergie 
équivalente. Par exemple, pour le premier pic du profil militaire, l’accélération équivalente est 




Figure III.5 : Résumé des essais vibratoires (densité spectrale) et accélération équivalente 
2. MODELE ANALYTIQUE : THEORIE DE RAYLEIGH 
Deux approches de modélisation peuvent être utilisées : les études numériques 
éléments finis ou les modèles analytiques simples. L’ouvrage [Hatch2001] présente les 
avantages et inconvénients de l’étude des vibrations par éléments finis. Les avantages majeurs 
par rapport aux expériences ou à des méthodes analytiques, résident dans leur précision et 
l’exhaustivité des résultats. Il est possible d’avoir des géométries et des représentations très 
fines des carters et d’en étudier les modes de vibration. De plus, tous les modes sont pris en 
compte, selon le maillage et le type de sollicitations, notamment les modes de traction, 
flexion, torsion. Cependant lors des études vibratoires, les inconvénients principaux, en plus 
des temps de calcul, sont liés à la méconnaissance des dissipations mécaniques réelles et des 
jeux/élasticités dans les liaisons. Ces effets doivent être injectés sous la forme 
d’amortissement modal global sans localisations précises des sources d’amortissement.  
A l’opposé, les méthodes analytiques requièrent des simplifications fortes mais 
permettent d’obtenir rapidement des résultats et de localiser certains effets afin d’étudier tout 
particulièrement leur influence sur le dimensionnement.   
gdffADSPAA effeq 10)78118.(2,12).(22    (III.1) 
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De plus, lors de la phase de pré-dimensionnement, la géométrie du carter n’est pas 
connue avec précision. C’est pourquoi c’est cette approche qui a été adoptée dans le cadre de 
la conception préliminaire d’EMA.  
2.1. Hypothèses simplificatrice sur les géométries modélisées 
Dans la suite, un actionneur linéaire semblable à ceux de la Figure III.1, sera assimilé 
aux deux géométries simplifiées des Figure III.2.a et Figure III.2.b et dénommées par la suite : 
- Modèle 1 corps composé d’un cylindre creux, de diamètre intérieur d, d’épaisseur 
e, de longueur L, avec des liaisons rotules aux extrémités ; 
- Modèle 2 corps composé de deux cylindres creux (1 et 2) parfaitement encastrés, 
avec respectivement d1 et d2 le diamètre intérieur, e1 et e2 l’épaisseur, L/2 la 
longueur de chaque cylindre, en liaison rotule à leurs extrémités ; 
Pour ces deux géométries, deux effets peuvent être ajoutés pour étudier les EMA et les 
comparer à l’enveloppe des SHA : l’effet de l’inertie du fluide hydraulique sous la forme 
d’une densité h répartie et l’effet inertiel des composants mécaniques de transmission de 
puissance (comme l’écrou du vis/écrou) sous la forme d’une masse ponctuelle Mcomp (Figure 
III.2). 
2.2. Système équivalent 
Les structures continues possèdent une infinité de modes de résonance et doivent être 
modélisés par des géométries à paramètres distribués. La première fréquence de résonance est 
généralement celle qui présente le maximum d’amplitude. Les contraintes mécaniques 
maximales sont atteintes pour ce premier mode car elles sont proportionnelles au déplacement 
[Harris2001]. Par conséquent, seul le premier mode sera étudié pour évaluer le 
dimensionnement.  
Le système masse ressort avec amortissement, présenté Figure III.6, est la manière la 
plus fréquente d’étudier les vibrations des systèmes mécaniques à partir d’un modèle à 
paramètres localisés. Dans ce schéma, les notations et hypothèses sont les suivantes : 
- u0 le déplacement de la masse Meq à partir de sa positon d’équilibre (pour les 
mouvements de rotation, le déplacement angulaire est associée à l’inertie) ; 
- Keq la constante de raideur du ressort (supposé parfait avec une masse nulle) ; 






Figure III.6 : Système masse ressort avec amortissement 
Le principe fondamental de la dynamique appliqué à Meq permet de calculer 
l’amplitude du déplacement à la première fréquence de résonance. La fonction des 
transformés de Laplace (en s) liant le déplacement et l’effort est la suivante :  
CHAPITRE 3 – DIMENSIONNEMENT DU CARTER. 
 
Fabien Hospital 56 
A la résonance, l’amplitude vibratoire peut être obtenue en considérant une excitation 
sinusoïdale de la masse avec une force ( )tωsin(F)t(F
0
 ) :  
avec Q le coefficient de qualité.  
Le coefficient de frottement visqueux Ceq est généralement lié au coefficient de qualité 
Q ou au coefficient d’amortissement ξ à partir de l’approximation suivante, pour des 
amortissements faibles : 
Des tests réalisés sur des prototypes industriels montrent que le coefficient de qualité 
Q  varie dans de grandes proportions (entre 10 et 50), en fonction de l’application et des 
conditions aux limites. En conséquence, une valeur moyenne représentative a été fixée à 30 
pour comparer les géométries. Cependant, l’influence de ce coefficient est non négligeable ; 
une étude, détaillée à la section 2.4.4 .b, a montré que le coefficient de qualité dépendait 
fortement des conditions d’essais, en particulier de l’accélération d’excitation (il s’agit alors 
d’un effet non linéaire). C’est pourquoi une attention particulière sera ultérieurement portée 
sur ce coefficient et sur son influence sur le dimensionnement. 
2.3. Obtention des masses et raideurs modales par les équations de 
Lagrange 
Pour calculer la masse et la raideur équivalente des carters modélisés Figure III.2.a et 
Figure III.2.b, la méthode de Lagrange a été utilisée [Lagrange1853, Gerardin1993]. Dans les 
calculs suivants, l’ensemble des déplacements de la structure sera décrit par rapport au 
déplacement u0(t) du centre du carter (voir Figure III.8).  
Le Lagrangien s’exprime en fonction des énergies cinétiques T et potentielles 
élastiques de déformation V du système : 
Il permet d’en retrouver les équations dynamiques à l’aide des équations de Lagrange. 
avec qj les degrés de liberté du système. 
Dans le cas de système mécanique continu, les énergies se calculent à l’aide des 
intégrales de l’équation (III.7) et (III.8) et le Lagrangien du carter s’exprimera donc en 
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par rapport au référentiel terrestre pourra s’établir en fonction de la vitesse 
dt
tdu )(0 et l’énergie 
élastique pourra s’exprimer en fonction du déplacement u0(t) : 
avec ρ la densité du matériau, σ la contrainte mécanique, ε la déformation d’un volume 
élémentaire dv  
Le Lagrangien de l’ensemble s’exprime alors par : 
On retrouve ainsi l’équation dynamique du système masse-ressort du paragraphe 
précédent avec les masses et raideurs équivalentes du carter (III.1). 
2.4. Modélisation du carter 1 corps 
2.4.1. Equation d’onde en flexion 
L’étude des vibrations en flexion d’un tube métallique peut être réalisée à l’aide d’un 
modèle « poutre » de résistance des matériaux. Pour établir l’équation d’onde, une tranche 
élémentaire (représentée Figure III.7) d’une poutre de section S et de moment quadratique I 
est isolée. Les déplacements orthogonaux ou de rotation sont respectivement notés u ou . 
Les efforts internes se réduisent à un moment fléchissant et à l’effort tranchant notés 












Figure III.7 : Tranche élémentaire d’une poutre en flexion 
Le principe fondamental de la dynamique appliqué à ce volume élémentaire donne : 
Les équations de la résistance des matériaux donnent pour des poutres « longues » où 

























































CHAPITRE 3 – DIMENSIONNEMENT DU CARTER. 
 
Fabien Hospital 58 















) sont négligés, l’équation d’onde s’écrit : 
La solution de cette équation est généralement une fonction sinusoïdale du temps, 
exprimée avec la notation complexe : ))(Re(),( tωjexUtxu  . Ainsi l’équation différentielle 
de propagation de l’onde élastique admet des solutions du type : 
où k est un coefficient fonction de la pulsation et de la géométrie et où A, B, C et D 
sont des paramètres fonction des conditions aux limites.  
2.4.2. Approximation de la déformation  
a. Forme sinusoïdale 
Pour la géométrie considérée ici, Figure III.8, les déplacements sont normalisés par 










Figure III.8 : Paramètres de la déformation du modèle 1 corps 
En appliquant les conditions limites, il est possible de déterminer les différents 
coefficients A, B, C et D de l’équation (III.13) : 




























cI  (III.12) 
)()()cos()sin()( kxDchkxCshkxBkxAxU   (III.13) 
Déformée symétrique                                                     0 CA  (III.14) 
Déplacement maximal en x=0 imposé avec U0(t) 1 DB  (III.15) 























tUtxU cos)(),( 0  (III.18) 
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En partant de l’expression du déplacement orthogonal U, l’expression du moment est : 
L’expression des angles est donnée par : 
et l’expression du cisaillement par : 
b. Forme polynomiale 
Les calculs de la section 2.5 suivante du modèle à deux corps avec l’approche 
sinusoïdale peuvent devenir rapidement très lourds. Une approximation polynomiale, 
fréquemment utilisée, permet d’obtenir une équation simplifiée des déplacements qui 
facilitera la suite de l’étude analytique.  Le cas du carter à 1 corps va permettre ici de vérifier 
l’exactitude de l’approximation polynomiale. Les 4 conditions aux limites, détaillées au 
paragraphe précédent, permettent de trouver les constantes a, b, c, d, et e du polynôme 
approximant : 
Pour la géométrie considérée ici, Figure III.8, les déplacements sont normalisés par 
rapport au déplacement du centre du carter en x = 0 avec X, ainsi les constantes sont 
adimensionnelles. 
La Figure III.9 montre que la forme polynomiale est une très bonne approximation de 
la solution exacte (III.18), pour le carter 1 corps, puisque l’erreur quadratique reste inférieure 
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2.4.3.  Calcul de la masse modale et la raideur modale 
D’après l’approche Lagrangienne et l’approximation sinusoïdale de la déformée,  la 
masse et la raideur équivalente sont calculées avec l’énergie cinétique et l’énergie de 















) et les 
déformations dues au cisaillement, on obtient, pour la géométrie considérée : 
Les tests de vibrations sont réalisés en appliquant le même déplacement aux points 
d’ancrages en donnant une amplitude d’accélération. Ainsi, le problème est similaire à une 
poutre fixée soumise à une accélération. Le travail total permet d’extraire la force d’excitation 
équivalente qui est appliquée au centre de la poutre F(t): 
Si la masse du fluide ou la masse ponctuelle des composants de la transmission 
mécanique sont ajoutés, la masse équivalente est modifiée et devient : 
où Ah est la section hydrostatique et Mcomp la masse des parties de la transmission 
mécanique. 
Sur la base de ce modèle, il est intéressant de regarder l’influence pour avoir des base 
de comparaisons pour la suite du dimensionnent des carters d’EMA, ou pour relier des effets 
expérimentaux à des paramètres fixés à priori. 
2.4.4. Analyse de différents effets 
a. Carter sous son propre poids 
Pour un carter sous l’effet seul de sa propre masse, on peut calculer la fréquence de 
résonance f [Harris2001] (expression identique à celle des formulaires des modes de 
résonances en flexion) : 
Il est également possible de calculer la déformée et la contrainte maximale sous l’effet 
des vibrations à cette fréquence de résonance : 
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Pour le dimensionnement, il est intéressant de lier la contrainte maximale à la 
fréquence de résonance. Lorsque l’effet des dimensions est le seul pris en compte (matériaux, 
coefficient de qualité mécanique et accélération fixés), les variations de contraintes, basé sur 
les lois d’échelle décrites au chapitre précédent, peuvent s’évaluer en fonction des 
dimensions. Avec l’hypothèse que l’épaisseur est faible par rapport au diamètre, la variation 
de contrainte s’écrit : 
De plus, sous la même hypothèse, la variation de masse et de raideur paut être 
exprimée en fonction des dimensions. 
L’équation (III.33) nous permet d’établir des recommandations pratiques pour le 
dimensionnement d’un carter d’EMA sous l’influence de son propre poids : 
- L’épaisseur du carter n’influence pas la contrainte σ, l’augmentation du 
diamètre d diminue la contrainte mécanique alors que l’augmentation de la 
longueur L est pénalisante. Il vaut donc mieux augmenter le diamètre que 
l’épaisseur du carter pour diminuer les contraintes.
 
 
- La contrainte est inversement proportionnelle à la fréquence de résonance. Un 
critère de conception à fréquence minimale fixée peut alors être utilisé comme 
règle de bonne conception. 
b. Etude du coefficient de qualité 
Dans cette section, il est mis en évidence la difficulté de prédire la valeur réelle du 
coefficient de qualité mécanique Q. En effet, à partir de premières hypothèses très 
simplificatrices, il est déjà possible de relier le coefficient aux conditions d’excitation. 
Les frottements au niveau des rotules peuvent atténuer l’amplitude de la résonance. Il 
est donc intéressant de déterminer le coefficient de qualité en fonction de ces frottements. 
Grâce à la méthode de l’énergie équivalente, il est possible d’identifier un coefficient de 
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frottements secs lors d’une période d’oscillation, le coefficient de qualité mécanique induit 
par les frottements secs peut alors être déterminé. 
En première approximation, le moment de rotulage secM est assimilé à un frottement 
sec au niveau des rotules qui peut s’exprimer à l’aide : 
avec µs le coefficient de frottement sec, dr le diamètre des rotules, Fp l’effort du vérin.   
L’énergie dissipée pour une période d’oscillation par les 2 rotules s’exprime alors : 
où LπUψ /0max   
correspond à l’amplitude angulaire des vibrations au niveau des 
rotules (en x=-L/2 et +L/2). 
D’autre part, si l’on calcule l’énergie dissipée par un coefficient de frottement 
visqueux parfait du système masse/ressort de la Figure III.6 lors d’une période d’oscillation : 
En égalisant ces deux énergies (III.37) et (III.38), le frottement visqueux μ équivalent 
à un frottement sec s’exprime donc par : 
Le coefficient de qualité mécanique équivalent pour ces pertes s’exprime alors en 
fonction du déplacement initial U0 et K l’élasticité de la liaison rotule : 
Finalement, le coefficient de qualité équivalent s’obtient en prenant en compte 
l’amortissement structural. Toute pièce mécanique possède sa propre dynamique et son 
facteur d’amortissement qui dépend du matériau et de sa géométrie. On suppose ici que 
l’amortissement structural est constant et s’applique en parallèle. Ce qui permet d’écrire le 
coefficient de qualité équivalent : 
Le coefficient d’amortissement global n’est donc pas constant. Il serait donc important 
de mener des études plus approfondies sur les sources de dissipation et les amortissements 
réellement présents en fonction des conditions d’essais. C’est pourquoi des nouveaux outils 
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Le graphique Figure III.10 décrit l’évolution du coefficient de qualité global en 
fonction du déplacement imposé U0 du support pour un carter de dimensions inspirées de 
l’actionneur EBMA (Figure III.1.e, avec K=104N/m, L=1m, μs=0,3, Fp=1kN, dr=50mm et 



















Figure III.10 : Coefficient de qualité global Qeq en fonction du déplacement 
A l’issu de ce paragraphe, il apparait clairement que les conditions d’essais peuvent 
avoir une influence importante sur l’amortissement et les contraintes et qu’il est donc difficile 
de prédire la valeur réelle de Q. 
2.5. Modélisation du carter 2 corps 
2.5.1.  Approximation de la déformation 
On s’intéresse ici à la modélisation du carter à 2 corps. Pour la géométrie de la Figure 
III.11, les déplacements sont normalisés par rapport au déplacement du centre du carter en x = 
0. Deux cylindres sont supposés représenter le côté gauche (cylindre 1 de déplacement U1) et 












Figure III.11 : Déformations du carter 2 corps 
Pour simplifier le développement, l’approximation polynomiale a été préférée à 
l’expression exacte trigonométrique.  
Les conditions limites suivantes  permettent alors de déterminer 4 des 5 constantes des 
expressions polynomiales de U1 et U2 :  
- Déplacements identiques en x=0 
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- Moments nuls en x= ±L/2 
- Angles identiques en x= 0 
- Moment identique en x=0 
- Effort de cisaillement identique en x=0 
Finalement, tous les coefficients peuvent être exprimés en fonctions d’un seul 
coefficient b. Les équations de déplacement deviennent alors : 
avec r 
    
    
 , E1, E2 les modules d’Young des matériaux 1 et 2 , I1, I2 les moments 
quadratiques respectifs. 
2.5.2. Calculs des paramètres modaux et contraintes 
Il est possible déterminer le coefficient  inconnu b en ajoutant ce coefficient dans les 
paramètres du Lagrangien du système : 
Dans le cas d’un déplacement u0(t) sinusoïdal de pulsation ω, les équations de 
Lagrange deviennent : 
Ces équations forment un système de deux équations à deux inconnues b et ω. 
L’expression analytique du coefficient b est la racine d’un polynôme d’ordre 2 et la valeur 
choisie correspond à celle qui maximise le rapport déplacement sur contraintes 
1
. Le 
coefficient b dépend des dimensions et des matériaux, il sera différent pour chaque 
combinaison de dimensions et de matériaux et sera recalculé numériquement pour chaque 
configuration.  
Comme pour le modèle à 1 corps, les vibrations sont équivalentes à l’accélération 
d’une poutre fixe. Ainsi, le travail permet de calculer la force au centre de la poutre : 
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Les contraintes maximales pour le corps 1 et le corps 2 (respectivement )σetσ
max_max_ 21
sont obtenues en x = 0 et ont pour expressions : 
où U0 est calculé à partir de l’équation (III.3) 
3. GEOMETRIE SIMPLE : MATRICES DE TRANSFERT 
Ces modèles constituent une étape supplémentaire vers une représentation plus réaliste 
du carter, en gardant cependant des géométries simplifiées et une approche formelle. Les 
matrices de transfert [Lin1969, Zhou2000] sont alors utilisées pour représenter les carters et 
tiges comme des assemblages de tubes encastrés les uns aux autres. Cette méthode permet 
alors l’assemblage d’un nombre fini de cylindres représentant les parties principales de 
l’actionneur. De plus, ces modèles discrétisés permettent des études rapides sur des endroits 
particuliers ou des agencements  variables. Ainsi, les lieux particuliers comme les rotules 
d’accrochages peuvent être ciblés et leur influence sur le dimensionnement est étudiée. Un 
exemple sera traite dans la section 4.3.1. Enfin, cette modélisation et son implémentation sous 
Dymola/Modelica® permettent, avec une représentation orientée « objet » facile à manipuler, 
d’analyser l’apport de systèmes amortisseurs de vibration sur le dimensionnement des 
actionneurs.  
3.1. Hypothèses et méthodologie  
Les éléments extérieurs d’un EMA peuvent être modélisés comme une suite de tubes, 
encastrés les uns à la suite des autres, avec des sections différentes, représentée sur la Figure 
III.12 avec un exemple d’encastrement de 4 tubes. Dans un premier temps les encastrements 
seront supposés infiniment rigides, permettant ainsi de connaître les efforts à ces endroits 
précis et donc de les dimensionner. Les conditions limites seront alors directement appliquées 
sur les extrémités du carter 1 et de la tige. Dans un deuxième temps,  les embouts seront 
modélisés par des cylindres pleins de faible diamètre. 
La démarche pour l’obtention des contraintes à la résonance se fait en 2 étapes, 
représentée schématiquement à la Figure III.13 : 
- La première étape de la méthode consiste à calculer la réponse fréquentielle de 
l’ensemble des tubes lors de l’excitation des extrémités. Ainsi, l’effort (ou la 
déformée) peut être tracé en fonction de de la fréquence ou de la pulsation ω et 
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- La deuxième étape consiste à étudier, pour une fréquence fixée, notamment la 
première fréquence de résonance, les contraintes maximales que doivent supporter 
l’ensemble des tubes, à partir des valeurs de moment fléchissant et d’effort 
tranchant.  
 






Figure III.13 : Démarche de dimensionnement 
Le déplacement, la rotation, l’effort tranchant et le moment fléchissant dans chacun 
des tronçons sont calculés avec la méthode des matrices de transfert, souvent adoptée dans les 
problèmes de vibration, notamment en acoustique [Lin1969, Zhou2000, Budinger2003]. U, Ψ, 
F et M sont respectivement le déplacement transversal, la déformation angulaire, l’effort 
tranchant et le moment fléchissant. Ces grandeurs peuvent être écrites dans un vecteur Q. Les 
vecteurs des sections aux extrémités d’un tube de section fixe et de longueur L sont alors 
reliés par une matrice de transfert
2
 [T] : 
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La méthode utilise l’expression complexe du déplacement, ))(Re(),( tωjexUtxu  , 
solution de l’équation d’onde de flexion de la section 2.4.1. Pour chacune des pulsations ω, 
l’amplitude du déplacement est de la forme de l’équation (III.13). Les quantités Ψ, F, M  sont 
calculées à partir des dérivées de U, comme détaillé précédemment à la section 2.4.2.a. Une 
discrétisation suivant l’axe longitudinal d’un tube est également possible ( x [0;L]) et le 
vecteur des flux pour le tube i peut s’écrire : 
Les conditions limites permettent de passer de tronçon en tronçon avec l’égalité : 
Chaque vecteur Qi possède 4 inconnues. L’intérêt de cette méthode réside dans le fait 
que l’on puisse réduire, pour un  assemblage à n tronçons, le nombre d’inconnues à deux en 







 et utiliser ainsi les 
conditions limites aux deux extrémités. 
Pour l’exemple de la Figure III.12, qui comprend 4 parties, les 16 inconnues (Ai, Bi, Ci, 
Di) sont déterminées par les 4 équations vectorielles, à partir des conditions limites suivantes :  
Ce calcul est réalisé pour chacune des fréquences d’excitations des extrémités. Ceci 
permet de tracer, fréquence par fréquence, la réponse fréquentielle de l’ensemble de la 
structure, notamment l’effort tranchant à l’une des extrémités. Une fois que la première 
fréquence de résonance est identifiée, la valeur de l’effort initial associé et l’angle de rotation 
du vecteur initial Q1(0) sont alors calculés. Les vecteurs Qi(x) sont alors calculés à partir de 
Q1(0). Il est alors possible de tracer le déplacement, l’effort tranchant et le moment fléchissant 
en fonction de x pour connaitre la contrainte dans chacun des tronçons du modèle, à cette 
fréquence. 
Cette démarche a tout d’abord été implémentée sous Matlab. Pour l’exemple de de la 
Figure III.12 représentant l’EMA de SABCA du TVC du lanceur Vega, la valeur de la 
première fréquence de résonance du modèle est 8,4% plus faible que la valeur analytique 
(III.29), calculée avec une poutre de même longueur mais de section uniforme (dans cet 
exemple L1=0,2m, L2=0,466m, L3=0,18m, L4=0,553m). Ce résultat est logique étant donné 
que la  modélisation à plusieurs tubes a une masse rapportée située au milieu qui diminue la 
fréquence. Lorsque l’on compare la première fréquence de résonance donnée par les matrices 
de transfert et la formule analytique (III.29) pour une poutre uniforme infiniment longue et de 
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différence de modélisation des poutres : en effet, les matrices de transfert utilisent un modèle 
de Timoshenko qui prend en compte le cisaillement et les inerties de rotation. Le modèle a 
aussi été validé pour d’autres résultats standards de la théorie des poutres.  
Pour cette première fréquence de résonance, le déplacement, les efforts tranchants et le 
moment fléchissant sont ensuite calculés en fonction de x (courbes présentées en annexe B.1). 
La contrainte maximale en flexion est alors calculée et on observe qu’elle se situe dans les 
différents modèles simulés, au niveau de l’encastrement entre la tige et la masse équivalente 
(assemblage 3 - 4, Figure III.12). Ceci s’explique par un grand déplacement couplé à un 
changement de section à cet endroit précis. Il est également possible de calculer les 
contraintes de flexion et de cisaillement au niveau des autres encastrements ( maxσ et accrochageτ ), 
qui peuvent être utiles au dimensionnement des liaisons boulonnées et des accrochages, où la 
contrainte de cisaillement est maximale. Dans l’exemple de la Figure III.12, on trouve les 
contraintes suivantes ramenées à un pourcentage de la limite élastique matériau : 
Ces résultats permettent d’illustrer les intérêts de cette modélisation : en plus de 
connaitre la valeur de la contrainte maximale dans l’actionneur avec une représentation 
réaliste, sa localisation est connue. De plus, la connaissance des contraintes aux différents 
assemblages apporte des informations intéressantes pour le dimensionnement des liaisons 
encastrement des différentes parties de l’actionneur et de ses points d’accrochages. 
 Après avoir analysé plusieurs exemples d’actionneur (ceux décrits à la Figure III.1)  
l’influence importante de l’amortissement choisi et du type de géométrie sur l’amplitude des 
efforts à la résonance a été mis en évidence. Des modèles Dymola/Modelica® ont alors été 
élaborés pour avoir une représentation objet, facile à manipuler, pour étudier rapidement les 
différents aménagements possibles. 
3.2. Création d’une libraire de vibrations sous Dymola/Modelica® 
3.2.1. Description des outils et méthodes mis en œuvre 
Les modèles Dymola/Modelica® ont été élaborés sous l’optique de modèles orientés 
objet ce qui facilite l’étude rapide de différents agencements et l’observation de phénomènes 
localisés ou de zones critiques. Pour les études fréquentielles, la représentation complexe a été 
utilisée. En effet, pour résoudre ce type de problèmes dynamiques, notamment vibratoire, 
acoustique ou électronique, les libraires Modelica utilisées sont basées sur des variables et des 
équations faisant intervenir les nombres complexes [Kûlhnelt2009]. Les libraires Modelica 
dédiées à l’étude de systèmes linéaires [Otter2006, Olsson2009] ont permis de comprendre les 
modèles utilisant les nombres complexes et de développer les propres outils du laboratoire.  
La libraire que nous avons développée est constituée de plusieurs types d’éléments 
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actionneur. Chaque élément transmet les vibrations à partir de signaux sources qui peuvent 
être : l’accélération, la vitesse ou l’effort. Pour simplifier la démarche et réduire le nombre de 
composants de la librairie, un modèle générique de source a été implémenté, intégrant les 
différentes conditions limites. La Figure III.14 présente la démarche qui peut être utilisée pour 
étudier les contraintes mécaniques dans un actionneur (ici avec 6 sections). 
 
 







b1) Contrainte unitaire à la fréquence de 1 Hz 
 
b2) Contrainte unitaire à la première fréquence de résonance (f1) 
 






c. Exemple de composants de la librairie 
2 3 4 
5 6 




e1) Contrainte unitaire à la fréquence de 1 Hz 
 
e2) Contrainte unitaire à la première fréquence de résonance (f1) 
 






 Boundary conditions 
 
 
 Masses, inertie 
 
 
 Transversal stiffness, rotational stiffness 
 
 




Conditions aux limites 




Figure III.14 : Démarche et outils de la libraire Dymola/Modelica@ pour la modélisation avec des 
matrices de transfert 
Le modèle, schématisé Figure III.14.a, est tout d’abord modélisé par un super 
composant, Figure III.14.b, construit à partir des composants de la librairie (Figure III.14.c).Il 
intègre les outils de calculs des assemblages de cylindres et des outils de visualisation utiles 
au dimensionnement du carter. Les modèles élémentaires de poutres, de ressort parfait et de 
masse ponctuelle, qui peuvent avoir des déplacements transversaux ou rotationnels, ont 
également été implémentés pour couvrir un plus large champ d’application.  
Pour l’étude des contraintes mécaniques deux types de résultats sont développés en car 
nécessaires au dimensionnement. Les deux résultats sont présentés Figure III.14.d et Figure 
III.14.e, pour l’exemple d’un actionneur à 6 cylindres inspirés des dimensions d’un EMA. Les 
cylindres qui représentent la masse rapportée des pièces de la transmission mécanique 
possèdent une densité plus grande que le matériau classique. Elle est calculée à partir de la 
masse répartie divisée par le volume du cylindre correspondant. 
- A partir du modèle, la contrainte unitaire, c'est-à-dire ramenée à un pourcentage de 
la limite élastique matériau (mais aussi les efforts tranchants, moments fléchissant  
et  déplacement transverse ou rotationnel) est tracé en fonction de la fréquence, 
Figure III.14.d. 
- Pour mettre en évidence les points critiques où le maximum des contraintes 
s’applique, un deuxième outil permet de visualiser l’actionneur à la fréquence de 
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résonance choisie. La visualisation du lieu exact des contraintes est améliorée en 
divisant chaque cylindre en portions. La résolution est choisie par le concepteur en 
fonction des contraintes de temps de simulation. La couleur noire représente le 
minimum, voire la valeur nulle, de la grandeur physique étudiée. La couleur claire, 
allant jusqu’au blanc, représente la valeur maximale de cette grandeur. En 
conséquence, la contrainte maximale est localisée dans la zone blanche. Plus le 
nombre de portions est grand, plus précise est la localisation. Lorsque la 
représentation avec la contrainte unitaire met en lumière une zone blanche, cela 
signifie que la limite élastique du matériau est dépassée. 
Ces outils restent encore des prototypes : le passage de la simulation à la visualisation 
qui nécessite de choisir le temps correspondant à la fréquence de résonance devra être 
automatisé dans les versions futures de la librairie. 
3.2.2. Mise en application des outils pour la modélisation de 
plusieurs agencements de carter.  
Pour illustrer la démarche de dimensionnement et l’utilisation de la librairie Modelica, 
différentes architectures de l’EBMA de Messier, Figure III.1.e, ont été modélisées. Ce travail 
a été réalisé en collaboration avec Messier pour imaginer des solutions de dimensionnement 
de l’enveloppe de l’EBMA, suite à des mesures réalisées dans leurs laboratoires. Ainsi, les 
résultats sur la géométrie réelle ont permis de valider les modèles, puis de mettre en place des 
solutions de dimensionnement avec différentes géométries.  
Un modèle à 8 poutres représente de façon réaliste la géométrie de l’actionneur, dont 
les dimensions sont inspirées de la géométrie de l’EBMA. Dans le cas présent, le module de 
Young, la limite élastique, et le coefficient de Poisson sont les mêmes pour chacun des 
cylindres, étant donné qu’il s’agit du même matériau. Les tronçons 2, 4, 5 et 7 représentent 
des parties où des composants de la transmission mécanique sont directement liés à 
l’enveloppe. Leur densité est alors calculée pour correspondre à la masse rapportée de ces 





) la densité est prise égale à 8000kg/m
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Figure III.15 : Modèle Dymola/Modelica de l’enveloppe de l’EBMA de Messier. 
Les tests expérimentaux réalisés par Messier ont montré un risque de rupture de la tige 
à la première fréquence propre. De plus, leurs modèles éléments finis ont permis d’identifier 
la première fréquence de résonance avec une contrainte maximale supérieure à la résistance à 
la rupture. L’exploration de notre modèle a montré que la contrainte maximale correspondait 
aux valeurs de Messier et qu’elle se situait à l’encastrement des poutres 5 et 6.  
Lors des essais un coefficient de qualité de 10 a été mesuré. Ces essais ont cependant 
été réalisés à faible amplitude. Conformément à la section 2.4.4.b, les amplitudes seront 
calculées avec des coefficients de qualité globaux plus importants que lors des tests. Avec le 
modèle « Actionneur complet » Figure III.14.b, les contraintes maximales calculées sont 
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supérieures à la résistance à la rupture. L’influence sur la contrainte d’une augmentation du 
diamètre de la tige a alors été étudiée. L’influence d’une augmentation de l’épaisseur, au 
niveau de la tige, ou au niveau du carter a également été analysée. La première partie de la 
Figure III.16 (a,b,c) représente cette exploration afin de trouver des pistes de dimensionnent 
pour ce cas d’application de l’EBMA.  
Le modèle réel, Figure III.16.a, indique une première fréquence de résonance qui est 
la plus critique et une contrainte maximale localisée au niveau de l’encastrement de la tige et 
du cylindre modélisant l’écrou.  
Un gain de diamètre intérieur permet de diminuer les contraintes maximales tout en 
augmentant la première fréquence de résonance : le modèle (Figure III.16.b) indique une 
diminution de moitié des contraintes et une augmentation de 91% de la fréquence pour une 
augmentation de diamètre intérieur de la tige de 50%. 
Le modèle à épaisseur augmentée dans tout l’actionneur (Figure III.16.c), a mis en 
évidence les limites de cette solution : en effet, pour une augmentation de 125%, la fréquence 
augmente de 38%, mais les mêmes contraintes maximales restent identiques.  
On retrouve ainsi les conclusions de la section 2.4.4.a, où l’épaisseur n’est pas un 
paramètre important du dimensionnement du carter alors que l’augmentation de 
diamètre constitue une bonne solution pour diminuer les contraintes dans un EMA sans 
changer ses points d’attaches. 
Une deuxième étude, illustrée Figure III.16 (d, e), peut être aussi réalisée afin de 
réduire le nombre de tubes des modèles, en différenciant deux objectifs : 
- La validation des modèles analytiques, élaborée à partir de modèles 2 corps avec 
une masse ponctuelle ; 
- La simplification du modèle et l’identification de la masse équivalente qui 
modéliserait au mieux le modèle « réel ».  
Grâce à ces deux modèles de masses ponctuelles (Figure III.16.d et e), la masse 
équivalente, permettant d’obtenir la même fréquence de résonance, est calculée. Le modèle 
avec 3 masses ponctuelles a permis d’éliminer les masses M1 et M3 qui avaient très peu 
d’influence et de retrouver ainsi un modèle 2 corps. Le modèle à 1 seule masse ponctuelle, qui 
regroupe les masses des parties de la transmission mécanique centrée entre deux cylindres, 
conduit alors à une fréquence équivalente au modèle réel pour une masse de 2,1kg. L’erreur 
relative sur la contrainte est alors de 70%. La masse qui permet d’obtenir la contrainte 
maximale, en acceptant une erreur relative de fréquence de 30%, est égale à 0,4kg. Il 
semblerait donc qu’un compromis doit être réalisé afin de trouver une approximation 
moyenne de la fréquence de résonance et de la contrainte.  
CHAPITRE 3 – DIMENSIONNEMENT DU CARTER. 
 
Fabien Hospital 72 





























M1 M2 M3 
Mtrans méca  
Schématisation Modélisation Dymola/Modelica® 
Réel (8 poutres) 
Augmentation de D 
Augmentation de e 
Avec masse ponctuelles (déplacement transversal) 



























Figure III.16 : Etudes de plusieurs modélisation d’un même carter d’actionneur 
4. APPLICATIONS A L’ETUDE DE DIFFERENTS CARTERS 
Dans cette section, la consistance des méthodes des modèles 1 corps, 2 corps et 
matrice de transfert est montrée. De plus, les premiers résultats permettent d’établir des 
conclusions rapides sur l’influence de l’huile et celle de la masse des composants de la 
transmission mécanique. Différentes géométries standards d’actionneur aéronautique ont pu 
alors être comparées. 
Comme nous l’avons expliqué précédemment, le coefficient de qualité Q a été fixé à 
une valeur moyenne de 30 pour correspondre aux résultats expérimentaux confidentiels qui 
ont montré des valeurs comprises entre 10 et 50. 
4.1. Validation de la cohérence des trois représentations  
Sont présentées ici les contraintes induites par des vibrations à 20 g pour un carter 
cylindrique en acier dont les dimensions seront inspirées de l’actionneur EBMA, Figure III.1. 
La comparaison et la validation des résultats des trois approches seront effectuées à travers 6 
modèles : 
- 1 seul corps de longueur L=0,74m, de diamètre interne d=0,026m et d’épaisseur 
e=0,005m : avec l’approche sinus (modèle à 1 corps); avec l’approche polynomiale 
(modèle à 2 corps) ; avec les matrices de transfert (modèle plus réaliste). 
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- 2 corps, avec deux parties dissymétriques de même longueur L=0,37m, de même 
épaisseur e=0,005m et de diamètre interne d1= 0,006m et d2= 0,026m : 
o approche polynomiale (modèle à 2 corps) ; 
o avec les matrices de transfert (modèle plus réaliste). 
- 8 corps identiques à la Figure III.14 (modèle de matrices de transfert) 
    
Paramètre 












Déplacement maximal (mm) 3,5 3,5 3,4 3,4 3,3 2,9 
Contrainte maximale (MPa) 237 229 237 426 427 502 
1° fréquence de résonance (Hz) 165 165 164 182 175 187 
Temps de simulation (s) 0,2 0,1 0,5 0,5 5 10 
Tableau III.2 : Comparaison des trois modélisations du carter sans masse rapportée. 
     
Cas Paramètre 





















263 255 263 560 561 567 
1° fréquence de 














maximale (MPa) 793 765 926 1146 1225 1254 
1° fréquence de 
résonance (Hz) 
83 83 82 104 101 122 
Tableau III.3 : Effet de la densité du fluide (cas d’un SHA) et d’une masse rapportée équivalente aux 
composants de la transmission mécanique (cas d’un EMA) 
Les résultats montrent la cohérence entre les trois méthodes. Le temps moyen de 
simulation met en évidence que le modèle réaliste des matrices de transfert est très couteux, 
beaucoup plus que les modèles à 1 et 2 corps. Cela s’explique notamment par l’outil de 
visualisation qui peut être très lourd à simuler. Bien que le modèle à 2 corps ne permette pas 
de localiser avec précision les contraintes mécaniques maximales, il permet de différencier les 
deux principales parties de l’actionneur (carter et tige) pour indiquer très rapidement sur 
quelle partie du carter des efforts de dimensionnement vont devoir être réalisés. En 
conclusion, le modèle à 2 corps semble être un bon compromis pour calculer rapidement et 
efficacement les contraintes mécaniques dans le carter, dès la phase de conception 
préliminaire. Cette conclusion sera également observée à partir des résultats du Tableau III.4. 
On constate que les contraintes sont bien plus élevées lorsque que le diamètre est plus 
petit, ce qui conforte le lien établi entre la contrainte et le diamètre à la section 2.4.4. Enfin, 
l’effet du fluide est relativement faible comparé à celui de la masse rapportée par les 
composants de la transmission mécanique EMA. Il faudra donc prendre des précautions 
supplémentaires pour la conception des carters d’EMA que pour ceux des EHA. 
4.2. Géométries courantes de carters 
Dans la phase préliminaire, des choix doivent être fait pour définir l’architecture de 
l’actionneur et la géométrie de son enveloppe, en évaluant différentes solutions. Dans le but 
d’illustrer ces études, différentes géométries standards de carters d’actionneurs linéaires, 
présentés Figure III.1, sont comparées, à partir des hypothèses suivantes : 
CHAPITRE 3 – DIMENSIONNEMENT DU CARTER. 
 
Fabien Hospital 74 
- Les composants de transmission de puissance mécanique ne contribuent pas à la 
raideur équivalente du carter et n’influencent que la masse équivalente ; 
- De même l’effet de l’huile n’influence que la masse modale. La densité de l’huile 
est ρh = 890 kg/m 3 ; 
- Les conditions d’essais sont les mêmes pour tous les cas : 10g d’accélération et un 
coefficient de qualité égal à 30. 
- La contrainte maximale est comparée à la limite élastique du matériau et la 





Contrainte maximale théorique (modèles 










Réel (6 ou 8 tubes) 
EHA/ 
EMA 
EMA1    
349 367 179 3.1 
EMA2        
1178 1310 73 15.8 
EHA         
181 188 280 1.1 
Long / 
Court 
EMA2    
1178 1310 73 15.8 
EMA3 court      
161 180 660 0.2 
Large / 
Elancé 
EBMA1   
1146 1254 122 6.9 
EBMA2   
209 238 256 1.3 




Nécessité de 2 
simulations 
  
Tableau III.4 : Comparaison des contraintes et première fréquence de résonance calculées pour des 
géométries standards de carter d’EMA 
Un grand nombre de topologies peut alors être modélisé. Les modèles procurent des 
résultats similaires avec une bonne précision en comparaison aux résultats expérimentaux.  De 
plus, des premières conclusions peuvent être établies sur le dimensionnement d’un EMA: 
- La comparaison entre l’EHA et l’EMA2 montre que la contrainte mécanique 
maximale et le déplacement sont plus importants pour l’EMA. De plus, ces 
contraintes sont proche de la limite élastique, voire même supérieure. Ainsi, les 
vibrations ont un effet dimensionnant pour les EMA alors que pour les actionneurs 
hydrauliques, cet effet reste faible en comparaison à celui induit par la pression. 
Cette différence provient de la masse ajoutée des composants de la chaine de 
transmission de puissance mécanique qui impacte fortement les contraintes. 
- La comparaison entre les deux EBMA (larges et élancés) met en évidence que 
l’augmentation de diamètre permet de diminuer les contraintes maximales dans le 
carter de manière significative. Il est donc plus judicieux de privilégier les 
diamètres importants plutôt que des grosses épaisseurs lors de la conception du 
carter de l’actionneur. 
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4.3. Vers des études plus localisées 
4.3.1. Etude de l’amortissement dans les accrochages.  
Suite aux différentes études, l’influence non linéaire des dissipations mécaniques sur 
les contraintes a été mise en évidence. En présence de frottements secs (rotules) cet 
amortissement dépend de l’amplitude vibratoire. Cependant, dans la plupart des études, et 
notamment avec des modèles éléments finis, l’amortissement introduit de façon globale ne 
permet pas de décrire avec réalisme le système physique. C’est pourquoi une étude plus fine 
est ici conduite. Les conditions aux limites représentées jusqu’ici par des liaisons rotules 
parfaites aux deux extrémités, sont remplacées par deux modèles, de manière indépendante 
afin de traiter leurs effets séparément : 
- Figure III.17.a : un modèle d’élasticité transversale qui modélise le jeu présent 
dans la liaison cardan réalisée avec la structure d’ancrage (en bleu). Un ressort 
transversal parfait, autorisant uniquement le déplacement transversal, remplace 
alors la liaison rotule parfaite. L’étude fréquentielle de la contrainte maximale dans 
l’actionneur, qui permet de mettre en évidence l’influence de la raideur 
transversale au niveau des points d’accrochages, est alors présentée. 
- Figure III.17.b : un modèle où le couple de frottement visqueux modélise le 
frottement de rotulage dans la liaison cardan (en vert). Le frottement est modélisé 
par un effet visqueux afin de garder des modèles linéaires équivalents. Là aussi, 
l’étude fréquentielle de la contrainte maximale permet de tirer des premières 
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Figure III.17 : Effet de la raideur transversale (a) et du frottement visqueux en rotation (b) sur la 
contrainte mécanique maximale dans l’actionneur. 
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On observe qu’une augmentation de l’élasticité transversale dans la liaison 
d’accrochage induit une augmentation de la première fréquence de résonance alors que les 
contraintes maximales sont atténuées. Ce résultat suit la logique qui lie généralement la 
fréquence de manière proportionnelle à la racine de la raideur. De plus, à partir d’une 
élasticité de 10
9
N/m, la réponse en contrainte tend bien vers le modèle avec la liaison rotule 
parfaite. Il est intéressant de remarquer que la deuxième fréquence de résonance diminue 
lorsque la raideur diminue. Elle suit donc la même variation fréquentielle, mais on peut 





N/m. La contrainte reste cependant toujours plus faible que celle du premier mode. 
On observe également qu’une augmentation du frottement visqueux diminue 
l’amplitude des contraintes maximales, sans changer la fréquence de résonance. Là encore, ce 
résultat suit bien la logique. Il est à remarquer que pour un coefficient supérieur à 10Nm.s/rad, 
la fréquence du premier mode augmente légèrement, de manière non linéaire. Cependant, au-
delà de 50Nm.s/rad, la modélisation sort du domaine réaliste pour les valeurs que pourrait 
prendre une liaison rotule réelle. Il semble quand même intéressant d’avoir des rotules avec 
suffisamment de frottement visqueux afin de diminuer les contraintes mécaniques maximales. 
Ce type d’étude montre l’intérêt de la librairie. En effet, grâce aux composants de la 
librairie, il est possible d’effectuer une première étude, purement analytique, pour prédire si la 
liaison, avec son élasticité et son frottement visqueux, sera adaptée aux vibrations du carter. 
Dans ce cas d’application, on observe que l’atténuation à la résonance par frottement 
visqueux peut être non négligeable et qu’un effort doit être réalisé sur la rigidité de la liaison 
rotule afin de dimensionner au mieux l’actionneur et ses accrochages.  
4.3.2. Apport d’un étouffeur de vibrations.  
A l’issue du dimensionnement en puissance, il peut s’avérer que des sollicitations 
vibratoires transversales produisent des contraintes inadmissibles dans l’actionneur. Une 
première solution consiste à reconcevoir tout l’actionneur. Une seconde réside dans 
l’amélioration des capacités d’absorption des vibrations de l’actionneur en ajoutant un 
système d’étouffeur de vibrations [Liu1946]. Le but est ici de présenter l’intérêt de l’approche 
par matrice de transfert et des outils associés pour permettre l’évaluation rapide de plusieurs 
dimensionnements d’un même système d’étouffeur de vibrations.  
Les absorbeurs de vibrations sont utilisés dans des domaines très variés : dans les 
transmissions automobiles, sur les blocs moteurs, dans le sport automobile (F1) ou sur les 
raquettes de tennis, ou les spatules de ski, etc… Aujourd’hui des études sont menées pour 
créer des étouffeurs de vibration à fréquences variables. Ce type de système pourrait être très 
utile dans les EMA pour s’adapter aux différentes longueurs de sortie de tige. L’étouffeur de 
vibration sera ici dimensionné pour le cas le plus critique où la tige est entièrement sortie. 
Certaines solutions technologiques qui pourraient être utilisées pour les EMAs sont présentées 
dans l’ouvrage [Malburet2003]. Les exemples présentés dans ce livre sont utilisés dans le cas 
des hélicoptères mais il est tout à fait envisageable d’utiliser des systèmes similaires pour des 
carters d’EMA. 
Grace à la libraire Dymola/Modelica, il est très facile de modéliser un système masse 
ressort monté en parallèle de l’actionneur. Nous pouvons ainsi étudier rapidement le 
dimensionnement et le positionnement du dispositif. En effet, grâce à l’approche mise en 
œuvre, il est très facile d’évaluer différentes localisation de la masselotte dont la masse doit 
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rester négligeable devant la masse globale de l’actionneur. Quatre positions sont proposées 
sur la Figure III.18 pour un exemple de géométrie de carter dont les dimensions sont inspirées 
de l’EBMA de Messier (8 poutres, Figure III.15.e) : 
- Au centre du cylindre 2 (a), soit très proche de l’accrochage du carter ; 
- Au centre du cylindre 7 (b), soit quasiment à l’accrochage de la tige ; 
- Au début du cylindre 4 (c), en amont du cylindre modélisant la masse rapportée des 
composants de la transmission de puissance (essentiellement le système vis/écrou)  
- Au milieu du cylindre 5 (d), au niveau de la liaison entre la tige et l’écrou, 




























































































































































































































































































































Figure III.18 : Différentes positions de l’étouffeur de vibration 
L’intérêt des différents positionnements et du dimensionnement du dispositif a été 
évalué en observant la contrainte maximale dans le domaine fréquentiel, dont une partie des 
résultats est présentée sur la Figure III.19. L’examen des résultats a montré que l’étouffeur 
placé en d (au niveau de la liaison entre la tige et l’écrou) et avec un coefficient 
d’amortissement optimal (dont le calcul est détaillé ci-dessous) apporte la réduction la plus 
satisfaisante. En effet, il s’avère logiquement que l’étouffeur qui a le plus grand effet est celui 
placé au centre de la structure. La différence entre la position c et d n’est pas significative 
mais il parait plus intéressant de positionner l’étouffeur sur la liaison entre la tige et l’écrou 














Cas a), c=10 N.s/m 





















Figure III.19 : Dimensionnement de l’étouffeur de vibrations 
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Ainsi, pour la position d, le système masselotte/ressort/amortisseur le plus performant 
pour amortir les vibrations à la fréquence de résonance f1 peut être calculé : pour une masse 
(ma) de 500g, la raideur (k) est de 34,3.10
4
 N/m pour correspondre à la fréquence de vibration. 
Le coefficient de frottement visqueux optimal (
a
mkξc 2 ) du modèle Dymola/Modelica® 
peut alors être calculé à partir du coefficient d’amortissement optimal [Liu1946] : 
Ces valeurs théoriques sont établies pour une masselotte située exactement au centre 
du modèle, ce qui n’est pas le cas dans notre simulation. C’est pourquoi la réponse n’est pas 
atténuée de manière parfaitement symétrique en amont et en aval de la fréquence de 
résonance. 
Il s’agit ici de montrer une nouvelle fois l’intérêt de la librairie de modèles de 
vibrations créée sous Dymola/Modelica®. Le dimensionnement réel de l’étouffeur 
nécessiterait des choix plus approfondis, par exemple au niveau de l’encombrement et de la 
raideur du ressort, qui ne sont pas présentés dans cet étude. 
5. CONCLUSION 
La méthodologie et les modèles associés proposés dans ce chapitre permettent 
d’accélérer l’étape de dimensionnement préliminaire en apportant des moyens rapides et 
efficaces de dimensionnement du carter d’actionneurs linéaires sous environnement 
vibratoire. 
Après avoir étudié les différentes sources de sollicitations dans un carter d’actionneur 
linéaire, nous avons établis trois modèles pour représenter l’enveloppe de l’actionneur afin 
d’examiner l’impact des fortes contraintes vibratoires de l’environnement aéronautique. Les 
trois méthodes analytiques proposées ont ensuite été comparées entre elles. Les deux 
premières ont été implémentées sous Excel alors que l’approche par matrice de transfert nous 
a conduit à implémenter une librairie dédiée à la vibration sous Dymola/Modelica. 
Parmi ces trois modèles (à 1 corps, 2 corps et plus réaliste), le second constitue le 
meilleur compromis entre précision et facilité d’implémentation. Il permet une modélisation 
suffisante des deux parties principales de l’enveloppe d’un actionneur. L’approche des 
matrices de transfert reste cependant le meilleur moyen de localiser avec précision les zones 
critiques où les contraintes mécaniques sont importantes, mais il est encore difficile à 
implémenter dans les procédures d’optimisation. Des améliorations sont envisageables pour 
améliorer la procédure de visualisation et réduire ainsi considérablement le temps de 
simulation. 
Des comparaisons entre des géométries standards d’actionneurs linéaires ont permis 
d’explorer rapidement différentes topologies de carter. Les modèles élaborés montrent que les 
vibrations sont dimensionnantes pour les EMAs alors que les SHA sont habituellement 
dimensionnés pour résister à la pression interne. Ceci met en évidence l’utilité de ces outils 
pour dimensionner les carters d’actionneurs standards intégrant de plus en plus de composants 
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CHAPITRE 3 – DIMENSIONNEMENT DU CARTER. 
 
Fabien Hospital 79 
Par conséquent, l’approche proposée dote le concepteur architecte de solutions pour la 
conception des carters d’actionneurs linéaires. En effet, un compromis entre le diamètre et la 
longueur semble apparaitre afin de réduire les contraintes mécaniques dues aux vibrations.  
Dans l’approche globale de conception préliminaire il serait donc intéressant d’utiliser 
la présente approche de dimensionnement vibratoire pour élaborer des modèles d’estimation 
du carter. Ces modèles fourniraient alors les paramètres d’intégration du carter (notamment 
masse et encombrement) à partir d’un nombre restreint de paramètres de définition d’entrée 
(reliés au profil de mission et à la cinématique auxquels l’actionneur doit répondre). Ainsi, la 
connaissance sur le dimensionnement des carters pourrait compléter la méthode globale de 
conception préliminaire d’actionneur décrite aux chapitres précédents. 
Néanmoins, comme il a été mentionné précédemment, le coefficient de qualité Q 
influence fortement les conclusions tirées de l’étude vibratoire. Il serait donc judicieux 
d’approfondir et d’étendre les travaux amorcés dans ce chapitre sur l’étude de l’influence de 
l’amortissement et des élasticités dans des zones localisées afin d’améliorer significativement 
la prédiction de Q.   
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CHAPITRE IV 
VERS LES METAMODELES : 
MODELES D’ESTIMATION PAR 
ANALYSE DE DONNEES 
STATISTIQUES OU PAR 
SUBSTITUTION 
Les deux chapitres précédents ont permis l’élaboration de modèles ou de lois de 
dimensionnement qui comportent certaines limites : 
- Les modèles d’estimation, réalisés à partir des lois d’échelles, sont bien adaptés à la 
conception système et ont été validés sur des données catalogue. Cependant, les lois 
d’échelle sont parfois difficiles à mettre en place et peuvent occulter certains 
phénomènes (par exemple, le rapport de réduction des réducteurs)  
- Les modèles analytiques de conception de carter lient explicitement la contrainte 
mécanique maximale dans l’enveloppe de l’actionneur à sa géométrie. Néanmoins, il 
est impossible d’obtenir une loi entre la masse, un des paramètres d’intégration les 
plus importants en aéronautique, et le profil de mission auquel doit répondre 
l’actionneur, entrée du dimensionnement en puissance. En effet, le modèle de 
dimensionnement explicite du carter doit permettre d’établir une relation liant la masse 
à la course et à la puissance à transmettre pour une contrainte mécanique donnée. 
Cette relation pourra être par la suite utilisée dans l’optimisation système en 
conception.   
Ce chapitre va donc s’intéresser à l’utilisation des méthodes de régression pour 
l’établissement de modèles d’estimation. Cette approche consiste alors, dans un premier 
temps, à construire des bases de données à partir de données statistiques, issues de catalogues, 
ou bien à partir des différentes modélisations des carters. Dans un second temps, l’utilisation 
des méthodes de régression fournit des métamodèles liant les paramètres d’intégration, 
notamment la masse, aux paramètres de définition des composants mécaniques ou aux profils 
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de missions. Cette méthodologie est donc basée sur les techniques simples pour l’élaboration 
de modèles de substitution (métamodèles) et constituent un premier pas vers les métamodèles 
d’EMAs. 
Dans ce chapitre, les méthodes et les formes de modèles possédant un fondement 
physique seront préférées aux approches purement mathématiques. L’analyse dimensionnelle 
sera alors utilisée, lorsqu’elle présente un intérêt, pour développer des lois d’estimation 
similaires aux lois d’échelles, à partir de méthodes plus systématiques utilisant des régressions 
classiques. 
1. LES MODELES DE SUBSTITUTION : ETAT DE L’ART 
1.1. Processus général et principales techniques utilisées 
Dans le domaine de l’ingénierie de conception, les modèles mathématiques ont été 
largement utilisés pour simuler et analyser les systèmes complexes du monde réel. Une idée 
clé est le développement d’algorithmes pour réaliser la plus grande partie des fonctions 
d’évaluation, qui rendent les calculs informatiques moins couteux  et moins longs que les 
modèles numériques de haute-fidélité [Washio2001]. En effet, les activités employant des 
expressions mathématiques simples n’utilisent pas ce type de développement d’algorithme, 
mais dans les activités de conception, les évaluations de fonctions et les simulations peuvent 
souvent durer plusieurs heures, voire plusieurs jours. Il est donc impératif de minimiser le 
nombre d’itérations. Devant la complexité croissante des modèles, due notamment au 
caractère multidisciplinaire de la conception ainsi qu’à la nécessité d'intégrer l'incertitude 
dans cette dernière, les concepts de surface de réponse, de modèles d’estimation et de 
métamodèles sont très efficaces pour traiter ces problèmes. Généralement, l’ensemble de ces 
méthodes sont regroupées sous le nom de modèles de substitution. Cependant il  ne s’agit que 
de modèles, possédant un domaine de validité restreint qui dépend  d’un certain nombre 
d’hypothèses. Il faut donc toujours garder à l’esprit certaines questions indispensables, en 
particulier dans les problèmes de dimensionnement : 
- Est-ce que le domaine d’étude est adapté aux besoins (trop restreint ou au contraire 
trop étendu) ? 
- Le choix aléatoire ou régulier des données d’entrée est-il approprié ? 
- Les données trouvées doivent-elles être représentées par une courbe, une surface 
ou une équation explicite, en fonction du coût de calcul ? 
- Est-il possible de réduire le temps de calcul en parallélisant ou en procédant à des 
études préalables ? 
- Un seul modèle est-il suffisant ou plusieurs sont-ils nécessaires, en corrélation ou 
non ? 
- Faut-il continuer à améliorer le modèle et quels critères doivent être utilisés pour 
valider le calcul ? 
Un modèle mathématique est une abstraction du réel établi à partir de considérations 
algébriques. Le préfixe méta sous-entend un second niveau d’abstraction de la réalité et tend 
donc vers le modèle d’un modèle. La Figure IV.1 présente un exemple de cette approche : 
partant d’un moteur réel, la première étape de modélisation est le modèle 3D CAO. Une 
deuxième modélisation pourrait permettre des calculs éléments finis afin d’établir des 
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relations mathématiques entre les paramètres géométriques simplifiés du modèle et les 




Etapes de la mise en place d’un métamodèle[Keane2005] 





Figure IV.1 : Etapes de la modélisation 
Les avantages des méta-modèles sont si manifestes qu’ils sont largement utilisés pour 
répondre à des problématiques dans divers domaines tels que l’aéronautique, la robotique, la 
physique et même l’économie. On les obtient à partir de techniques différentes qui 
comportent trois grandes étapes, présentées sur le graphe de la Figure IV.1 [Keane2005] : 
1. En partant du système réel, les lois captant la physique prépondérante seront mises sous 
forme d’équations formant ainsi un modèle analytique (initial design). 
2. Ce modèle sera ensuite utilisé pour des valeurs de paramètres prédéterminées afin de créer 
des bases de données (DOE, Calculation, Database). Il s’agit de technique de plans 
d’expériences, énumérés dans le Tableau IV.1. Le plan d’expérience est un dispositif 
expérimental qui permet d’optimiser le nombre des essais pour un objectif donné afin d’en 
tirer le maximum de renseignements possible. Le choix du plan d’expérience est lié à la 
forme du modèle choisi. Il est donc judicieux de connaitre les différences des plans les 
plus couramment utilisés [Goupy2000]. 
3. A partir des bases de données issues des plans d’expériences, un méta-modèle analytique 
est identifié pour une forme mathématique choisie a priori (colonne 2 du Tableau IV.1. 
Par exemple, du type régression polynomiale). Des formes plus complexes de modèles, 
ajustés aux données initiales, peuvent permettre d’optimiser les modèles mathématiques et 
apporter une représentation plus fine du système de base (les Surfaces de Réponse font 
partie de ces méthodes conduisant à des « modèles ajustés » conformément à la colonne 3 
du Tableau IV.1). 
Il existe plusieurs techniques pour chacune des 3 étapes précédentes. L’analyse en 
parallèle, pour le passage du plan d’expérience à une base de données, est souvent utilisée afin 
d’améliorer les méthodes de surface de réponse. On recherche alors des minima locaux plutôt 
qu’un métamodèle global. La thèse [Ginsbourger2009] ainsi que le travail de Simpson 
[Simpson2001] résument les procédés les plus utilisés, qui sont également énumérés et 
représentés dans l’article [Nielsen2004]. Ils sont synthétisés dans le Tableau IV.1. 
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Plans d’expériences Modèles choisis Modèles ajustés 
Plans factoriels complets et 
fractionnaires 
Régression polynomiale linéaire, 
quadratique ou d’ordre plus élevé 
Régression par les moindres carrés 
Régression par développement de Taylor 
 Surface de réponse 
Plans composites 
Fonctions spline linéaire, cubique 
et bicubique [Beatson2006] 
Régression par les moindres carrés 
pondérés 
 Surface de réponse 
Sélection aléatoire Algorithmes génétiques 
Forme arbitraire de fonctions 
d’interpolation 
Sélection manuelle 
Réseau de neurones artificiel 
Arbre de décisions 
Fonctions radiales de bases 
(Radial Basis Function) 
Rétro programmation 
Méthode de l’entropie 
 Réseau de neurones 
Plans de D-optimaux  Processus stochastique 
Meilleur prédicateur linéaire  
Krigeage (Kriging)  
Plans hybrides 
Plans de Box-Behnken 




Noyau de Lissage 
 
Estimation par moyenne 
 
Meilleur prédicateur linéaire sans biais 
Log-vraissemblance 
 Surface de réponse 
SLAW
1
 [Mendez2005] Lois puissance 
Régression des moindres carrés sur les 
logarithmes 
 Lois d’estimation 
Tableau IV.1 : Principales techniques des métamodèles 
Parmi les différents plans existants, seuls les plans simples seront utilisés dans ces 
travaux de thèse. En effet, les plans simples de types factoriels complets et fractionnaires 
seront souvent bien adaptés à nos études : étant les plus utilisés, ils représentent des modèles 
mathématiques du premier degré et couvrent une grande majorité des besoins des 
expérimentateurs. Le nombre d’essai dépend du nombre de facteurs (k) et de leur niveau. Les 
plans complets utilisent généralement des facteurs à deux niveaux, soit un nombre d’essais de 
2
k
. Les plans factoriels fractionnaires se caractérisent par un nombre d’essais 2q fois inférieur 
au plan complet.  
A l’opposé de ces plans simples, les plans composites (cubique face centrée ou centré, 
famille du second degré) permettent d’établir des surfaces de réponse en suivant des modèles 
mathématiques du second degré. Les surfaces de réponse permettent alors d’étudier les 
problèmes d’extremum (minimum, maximum) pour des variables continues. Les plans plus 
complexes (plans hybrides, de Box-Behnken, D-optimaux …)  permettent d’augmenter le 
nombre de niveau par facteur et d’identifier des polynômes d’ordre supérieur ou égal à 2. 
Cependant, ils n’ont pas été choisis pour cette approche simplifiée des métamodèles car le but 
n’est pas ici de mettre en place des processus d’optimisation mais uniquement d’élaborer des 
modèles de dimensionnement.  
C’est aussi pourquoi, la démarche proposée se rapproche de celle de la méthode 
SLAW
1 basée sur l’analyse dimensionnelle et détaillée dans la section suivante. 
                                                 
1
  Scaling LAWs from statistical data 
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1.2. Méthodes pour réduire la complexité des études 
1.2.1. Analyse dimensionnelle (AD) pour répondre à l’objectif des lois 
d’estimation 
Dans la phase de conception préliminaire, la modélisation du comportement de 
systèmes complexes et multi domaines nécessite des solutions analytiques simples. En effet, 
comme nous l’avons expliqué précédemment dans le chapitre 2, les lois d’estimation réalisées 
à l’aide des lois d’échelle, ont permis le dimensionnement rapide des composants d’un EMA. 
Pour les parties plus complexes et non linéaires, comme les carters, il serait judicieux 
d’utiliser des méthodes systématiques pour créer des lois de dimensionnement. Cependant, la 
mise en place des bases de données pour des ensembles de systèmes engendre habituellement 
un travail pénible : beaucoup de temps et d’argent doivent être consacrés pour itérer l’étude 
détaillée du système en question, ce qui retarde le processus global de conception et limite le 
nombre total de possibilités qui peuvent être traitées. Par exemple, la conception d'un procédé 
de soudage comporte tellement de paramètres qu'il est rarement prédit avec certitude. Par 
conséquent, une vaste expérimentation doit avoir lieu afin de déterminer les réglages idéaux. 
De son côté, l’exploration de la géométrie d’un carter, qui dépend des composants internes 
qu’il enveloppe, impose le redimensionnement de l’ensemble du système à l’intérieur de 
l’enveloppe, tache également longue et couteuse. 
Le but d’une loi d’estimation est d’établir une relation mathématique simple entre un 
paramètre secondaire y et des paramètres primaires xi. Une solution usuelle consiste à l’écrire 
sous forme polynomiale : 
Afin de réduire le nombre de paramètres et de rechercher des lois uniquement avec 
ceux qui sont pertinents pour l’objectif fixé, l’AD peut être utilisée avec profit [Murphy1950, 
Vignaux2001, Viana2010]. A la différence de la régression ordinaire, en utilisant les variables 
adimensionnelles construites par AD, tous les coefficients du modèle sont aussi 
adimensionnels. Ainsi, les lois obtenues ne sont plus associées à une application spécifique 
mais peuvent être généralisées à un ensemble d’applications du même domaine. De plus, ces 
coefficients ne subissent pas les conversions d’unités. Le modèle reste donc homogène 
quelque soient les transformations, par exemple logarithmiques. Il est par 
conséquent « naturellement » robuste. Au contraire, la régression ordinaire permet de 
formuler une loi avec des variables de toutes dimensions et des constantes aux dimensions 
sans signification physique directe. Un changement dans les unités de mesures (par exemple 
des kilos en pounds) peut alors détruire l’homogénéité de la relation car la valeur des 
constantes changent.  
Les variables adimensionnelles sont généralement notées   ; c’est la notation qui sera 
adoptée par la suite. Le théorème du Produit [Bridgman1963] et le théorème de Vashy-
Buckingham (ou théorème π) [Buckingham1914], théorèmes clés de l’AD, seront utilisés dans 
les sections suivantes. 
Théorème de Buckingham : Si f est une équation dépendant de n variables qi à p 
dimensions (par exemple [M], [T], [L])  l’équation peut s’écrire avec n-p grandeurs 
adimensionnelles, notées  , qui sont des combinaisons linéaires des variables qi : 
   ∏   
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avec      
     
         
   
Le nombre de variables adimensionnelles est alors calculé : N
VD
 – NUPF = NPA 
- Avec NVD : Nombre de variables dimensionnelles ; 
-         NUPF : Nombre d’unités physiques fondamentales ; 
-         NPA : Nombre de paramètres adimensionnels. 
Théorème du Produit : A partir des grandeurs adimensionnelles, les méthodes 
traditionnelles d’analyse de bases de données et de régression peuvent être mises en œuvre 
pour établir les relations inconnues entre les variables   . Le théorème du produit permet 
d’écrire les fonctions sous la forme : 
où         sont des constantes 
Les auteurs de [Washio2001] ont également montré l’intérêt de l’AD dans 
l’élaboration de lois pour des processus complexes. En fait, il s’agit de définir des variables 
basées sur les rapports d’échelle en plus des rapports de dimension. En effet, les rapports 
d’échelle permettent d’utiliser les théorèmes conventionnels pour établir des équations du 
modèle. Alors, le modèle est admissible sur un domaine qui n’est pas borné par les limites 
physiques et ses variables sont les propriétés physiques du processus. Cette méthode se 
rapproche des lois d’échelle, expliquée dans le chapitre 2, où les lois physiques induisent les 
contraintes de conception. 
En effet, les lois d'échelle, sous la forme de lois en puissances, sont bien adaptées à la 
mise en place de cette méthode. Parmi les raisons qui expliquent l’utilisation de ces lois en 
puissances dans les domaines des systèmes mécatroniques, on peut citer : 
- Une loi puissance permet la combinaison des unités ; 
- Les expressions analytiques de nombreux phénomènes physiques s’expriment 
souvent avec des lois en puissance [Szirtes1998] ; 
- Les lois d’échelle des composants mécatroniques, fonction d’un seul paramètre, 
prennent une forme linéaire en coordonnées logarithmiques, c'est-à-dire les 
produits de puissance deviennent des sommes dans la base logarithmique. 
Les lois en puissance peuvent être d’une grande utilité pendant la première phase de 
cycle en V lorsque la configuration du système mécatronique ainsi que le choix des matériaux 
sont encore incertains. Dans ce cas, elles fournissent des estimations rapides de la faisabilité 
du design et aident à la décision pour l’optimisation de la configuration du dispositif. A la 
différence de Vignaux [Vignaux2001] et comme l’a mentionné Mendez [Mendez2005], les 
lois d’échelle peuvent combiner la régression linéaire et les considérations physiques pour 
imposer des contraintes de dimensions ou d’unités. Il ne s’agit plus de créer des groupes 
adimensionnels à partir des données mais de les déterminer à priori, à partir des lois 
physiques.  
L’algorithme SLAW1 élaboré par [Mendez2005] permet d’extraire la meilleure loi en 
puissance à partir de données expérimentales. Cette méthode combine le modèle de régression 
                                              
 
(IV.2) 
                       (IV.3) 
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linéaire issu des données expérimentales avec les aspects physiques du modèle en comparant 
les unités découlant du modèle avec celles de la variable dépendante. Une régression par les 
moindres carrés permet de déterminer le vecteur des coefficients qui minimise l’erreur 
quadratique entre la loi en puissance et le paramètre secondaire y. 
Cette approche parait judicieuse pour l’étude de lois de dimensionnement des EMA et 
notamment des parties mécaniques complexes, où les contraintes mécaniques seront à la base 
des grandeurs adimensionnelles. C’est pourquoi le processus développé dans ce chapitre et 
détaillé section 2 se base sur cette méthode. 
1.2.2. Corrélation et Analyse de sensibilité 
Les analyses de sensibilité et la corrélation des paramètres sont également des outils 
très efficaces pour réduire le nombre de paramètres, voire le domaine utilisé pour 
l’élaboration du modèle, en amont des méthodes de régressions. Afin de limiter le nombre de 
paramètres dans la création de lois d’estimation à partir des données statistiques (données 
catalogue dans notre cas), ces méthodes paraissent bien adaptées et seront donc utilisées en 
début de processus. De plus, pour certains phénomènes, comme les variations non monotones, 
il peut être judicieux de déterminer des intervalles sur lesquels ils n’ont pas d’influence. 
L’analyse de sensibilité permet alors ce découpage. 
Corrélation 
L’analyse simple des bases de données peut permettre de déterminer au préalable 
l’influence de certains paramètres sur le reste des variables. A cet effet, il est intéressant 
d’analyser la corrélation entre les variables à travers un calcul de variance (disponible dans les 
outils standards comme Matlab et Excel) :  
- Lorsque la variance est proche de 1, la variable 1 dépend fortement de la variable 2 
- Lorsque la variance est proche de 0, les variables 1 et 2 sont indépendantes ; 
- Lorsque la variance est proche de -1, la variable 1 dépend fortement de l’inverse de 
la variable 2. 
Cette étape peut également être appliquée aux nombres adimensionnels π. En, effet, 
après avoir fait une AD, il est possible d’étudier la corrélation entre les différents paramètres 
π. Cette approche pourrait paraitre avantageuse pour la réduction du nombre de paramètres 
mais il s’avère que dans les exemples étudiés, les variances associées aux nombres π sont peu 
significatives. D’autres méthodes doivent être utilisées. Par exemple, le tracé du paramètre 
secondaire en fonction de chacun des paramètres, indépendamment les uns des autres, pourra 
être employé. 
Un avantage supplémentaire de l’utilisation de la variance est la corrélation par 
paquets qui permet de définir l’influence de certains paramètres dans un intervalle précis de 
variation. Ainsi il est possible de définir des zones où certaines variables sont liées et d’autres 
non. 
Analyse de sensibilité 
Plusieurs indices peuvent être mis en place pour procéder à des analyses de sensibilité 
sur une base de données [Jacques2005, Kleijnen2005, Law2000]. Comme la corrélation, ces 
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analyses permettent d’éliminer des variables inutiles pour l’élaboration de modèles. La 
fonction de sensibilité permet également de définir les intervalles de valeurs sur lesquels les 
variables ont une influence.  
Les indices de sensibilité SRC (Standardized Regression Coefficient) et l’indice de 
Sobol sont les plus couramment utilisés. Il existe aussi la méthode des Effets Elémentaires de 
Morris
2
 [Morris1991] utilisée pour réduire la dimension de metamodeles complexes comme 
ceux des réseaux de neurones, des machines vectorielles, de Kriging, etc.  
Cependant, cette dernière est limitée pour l’étude des phénomènes non linéaire. En 
effet, Gilles Pujol mentionne dans [Pujol2008], que les termes implicitement négligés dans la 
méthode des Morris’s OAT ont une influence non négligeable lors de l’identification des 
modèles non linéaires. Le coefficient SRC, quant à lui, est défini à partir de l’hypothèse de 
linéarité entre le paramètre secondaire y et les paramètres primaires xi. Plus précisément, le 
coefficient SRC permet de quantifier les effets causés par la variation d'un paramètre du 
modèle en s’éloignant de sa moyenne, tandis que les autres paramètres sont maintenus à leurs 
valeurs moyennes. Cette mesure est directement liée à la sensibilité des sorties du modèle par 
rapport à chaque paramètre d’entrée du modèle. L’indice SRC est alors compris entre 0 et 1, 
soit, pour le cas de deux variables :  
- Plus la valeur SRC est proche de 1, plus la variable 1 dépend de la variable 2 ; 
- Plus la valeur SRC est proche de 0, plus les variables 1 et 2 sont indépendantes ; 
A l’opposé de la corrélation, SRC ne permet pas de connaitre les cas où les variables 
sont inversement proportionnelles, afin de vérifier la cohérence des puissances dans la loi 
finale. Néanmoins, les coefficients SRC sont normés et leur somme est égale à 1. Cette 
propriété peut être intéressante pour faciliter l’observation de l’influence d’une variable sur 
l’ensemble du modèle. 
Equivalent pour les modèles linéaires, l’indice de Sobol [Sobol2001] est une 
amélioration de SRC qui mesure la variance de la sortie lorsqu’on fixe une ou plusieurs 
valeurs de variables d’entrées à différents niveaux discrets. Il est calculé sans hypothèse de 
linéarité entre y et xi. Cet indice présente donc les mêmes avantages et intérêts que SRC, en 
les élargissant aux non linéarités.  
Selon l’expérience que nous avons acquise à travers différentes études, il est apparu 
que la corrélation est finalement la méthode la plus efficace pour répondre à nos besoins. 
1.3. Forme des modèles 
Il ne s’agit pas ici de décrire les principes des différentes méthodes utilisées pour 
l’élaboration de modèles (cf Tableau IV.1) mais de mentionner pourquoi la méthode de 
régression par la méthode des moindres carrés a été choisie [Gauss2009]. Parmi les méthodes 
les plus utilisées, ce procédé permet de comparer des données expérimentales, généralement 
entachées d’erreurs de mesure, à un modèle mathématique, généralement entachés d’erreur de 
modélisation, décrivant  ces données. 
                                                 
2
 Communément appelée Morris’s OAT (one-factor-at-a-time), la méthode appartient à la famille des plans 
fractionnels factoriels où les points sont structurés en groupes et deux points successifs diffèrent d’un unique 
facteur 
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Les fonctions définies par morceaux (de type spline), les méthodes d’exploration 
spatiales (type surfaces de réponses) [Keane2005], les techniques de probabilités et de 
statistiques (processus stochastiques et noyau de lissage) ou les réseaux de neurones sont des 
techniques beaucoup plus évoluées et actuellement très utilisées pour élaborer les modèles 
aux formes mathématiques choisies à priori (cf Tableau IV.1) [Ginsbourger2009,Gogu2009]. 
En effet, le recours aux méthodes des réseaux de neurones, d’arbre de décisions ou de 
Krigeage [Kleijnen2005, Kaymaz2005, Echard2011] est fréquent dans le domaine de 
l’optimisation et de l’ingénierie. Cependant, elles restent des outils « boites noires » qui ne 
permettent pas de rechercher facilement des formes de modèles dans une direction privilégiée. 
Bien souvent elles font appel à des connaissances mathématiques poussées qui limitent 
l’utilisateur dans l’appropriation et la compréhension des résultats. C’est pourquoi nous 
n’avons pas développé ce type d’outils mais des méthodes plus simples, permettant ainsi 
d’apporter une considération physique et mécanique aux modèles mathématiques identifiés. 
Le type de régression choisi peut influencer grandement la qualité du modèle. La 
régression polynomiale est une forme de régression linéaire dans laquelle la relation entre les 
variables secondaires xi et la variable secondaire y est un polynôme d’ordre n. Facile à mettre 
en œuvre, ce type de régression constitue une bonne première approximation dans bien des 
applications. Elle est cependant limitée pour l’étude des phénomènes non linéaires ou pour 
l’extrapolation. Par exemple, le polynôme optimisé dans un domaine particulier peut prendre 
des valeurs adhérentes au-delà des limites du domaine alors qu’une extrapolation par une 
tangente simple donnerait un résultat cohérent. Il peut alors être intéressant de la combiner à 
d’autres méthodes de régression. Cette méthode sera développée par la suite, en utilisant 
notamment la régression en puissance, à partir des logarithmes des variables. 
En effet, Thomas Szirtes explique dans [Szirtes1998] que les lois en puissance sont 
utilisées dans un nombre important de relations utilisées en hydraulique, en mécanique ou en 
thermique. Ces lois empiriques ont pour la plupart été établies à partir de régressions 
polynomiales sur les logarithmes des variables. Il conclut donc sur le fait que les phénomènes 
physiques se prêtent généralement aux lois en puissance. C’est donc la méthode qui a été 
choisie et qui est explicitée dans la section suivante.   
2. PROCESSUS PROPOSE 
Comme il a été mentionné précédemment, une loi d’estimation permet d’établir une 
relation entre un paramètre secondaire y et des paramètres primaires xi sous la forme : 
Ceci en respectant des contraintes supplémentaires au niveau des unités, qui se traduit 
par : 
Grace à l’utilisation des logarithmes, le modèle polynomiale de y prend une forme 
linéaire : 
   ∏   
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En tenant compte des incertitudes existantes notées ε, l’équation précédente peut 
s’écrire sous la forme :  
avec )log( 00 a  , ii a  pour i≠0.  
Pour un jeu de p données, l’expression matricielle de l’ensemble des modèles sera la 
suivante: 
Une régression par les moindres carrés permet alors de déterminer le vecteur des 
coefficients 
~
qui minimise l’erreur quadratique globale ε~ε~ t ( ε~ étant le vecteur des erreurs). 
Ce vecteur, appelé isobjectif, est noté Ob: 
L’erreur minimale s’obtient en imposant que le gradient de Ob soit nul :  
Cependant, les coefficients β
~
trouvés ne satisfont  pas nécessairement la contrainte des 
unités. Par conséquent, seuls devront être sélectionnés les coefficients qui minimisent 
la somme des carrés des résidus  parmi ceux qui satisfont la relation (IV.5). 
L’utilisation de nombres adimensionnels permet de pallier ce problème ou bien l’ajout 
d’une contrainte C, exprimée sous forme matricielle : 




La Figure IV.2 montre que dans le cas de l’ajout d’une contrainte, l’optimum est 
atteint lorsque l’isobjectif est tangent à la contrainte. Les normales obtenues par les gradients 
des fonctions y sont donc colinéaires, soit, pour n contraintes : 
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Pour les conditions d’unités précédentes, un minimum est obtenu pour : 
Avec β
~
le vecteur des exposants minimisant l’erreur quadratique et vérifiant les 









Minimum de Ob 
sans contrainte 
Minimum de Ob 
avec contrainte 
 
Figure IV.2 : Minimisation sans ou avec contrainte 
Une approche intéressante consiste à utiliser des sommes de produits en puissance 
permet d’élargir la méthode pour représenter : 
- Un phénomène non linéaire ; 
- Des grandeurs issues de plusieurs phénomènes superposés. Dans ce cas, il sera mis 
en évidence qu’une distinction doit être faite lorsqu’il y a des phénomènes plus 
dominants que d’autres et lorsque les phénomènes sont d’égale importance. 
En effet, le paramètre y  peut s’écrire sous la forme d’une somme de produits en 
puissance : 
Dans le cas où la décomposition dans l’équation (IV.15) présente des amplitudes 
décroissantes,  cette équation peut s’écrire : 
Le résidu du au terme ε1 est supposée suffisamment faible pour déterminer les 
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(IV.17) 
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Il est possible de réitérer cette méthode pour trouver ∏3. Dans la pratique, il s’est 
avéré qu’au-delà de deux itérations, les erreurs numériques deviennent importantes et nuisent 
à l’exactitude des résultats. De plus, deux termes de sommes de produits de puissances 
engendrent une grande diversité de formes mathématiques qui couvrent la grande majorité des 
besoins, tout en gardant une certaine simplicité d’utilisation. 
Pour obtenir des développements plus poussés, pour les cas non linéaires, il est 
cependant possible de réécrire l’équation (IV.15) sous la forme suivante : 
Les termes ∏1 et ∏2 sont alors similaires à ceux d’un développement limité et peuvent 
s’obtenir par des régressions polynomiales aux moindres carrés. Seuls les développements en 
∏1 et ∏2 seront développés dans cette thèse. 
L’utilisation des sommes de produits en puissance est alors intégrée à une procédure 
plus générale. La Figure IV.3 illustre les trois étapes de notre processus à partir d’un exemple 
de loi non monotone  
- L’analyse de sensibilité peut être utilisée en amont pour rechercher les intervalles 
sur lesquels des variables ont peu ou pas d’influence ou des zones où y varie de 
manière monotone vis-à-vis des variables xi. La pertinence des modèles en somme 
de produits de puissances est alors mise en évidence. Cette étape peut être appelée 
« screening », en référence à SLAW [Mendez2005]. 
- Sur un premier domaine où y varie de manière monotone, une première régression 
en puissance permet de calculer le résidu ε1 de modélisation (équation (IV.16)). 
- Sur l’ensemble du domaine, une méthode soustractive permet d’utiliser une 
seconde régression en puissance sur le résidu ε1. La  deuxième partie d’une loi à 
deux monotonies peut alors être approximée par une fonction liée à la première 
régression selon les équations (IV.18) ou (IV.19).  
Cette méthode peut également être appliquée « par morceau » lorsqu’il y a plus de 
deux changements de monotonie.  
On remarquera que l’AD peut permettre de réduire le nombre de paramètres et peut 
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Figure IV.3 : Processus proposé pour l’élaboration de métamodèles en somme de lois puissance. 
3. EXEMPLES D’APPLICATION  
Cette méthode est illustrée ici avec des exemples où les phénomènes (notamment les 
contraintes mécaniques) se superposent et où des phénomènes non linéaires ou non 
monotones peuvent être traités en séparant les intervalles d’étude. Le premier exemple montre 
l’intérêt de la régression en puissance par rapport à une régression polynomiale classique. Le 
second met en évidence l’apport de l’analyse dimensionnelle pour obtenir rapidement des lois 
puissances. Dans un troisième exemple, l’utilisation de deux domaines d’étude est illustrée 
avec l’effet du rapport de réduction sur les modèles d’estimation de réducteurs. Enfin, un 
métamodèle de carters d’EMA en vibration, établi à partir du processus complet, est présenté 
dans un dernier exemple, les bases de données étant issus des modèles de carter du chapitre 3. 
3.1. Dissipateurs thermiques : régression polynomiale ou 
régression en puissance ? 
L’approximation par un polynôme ou par une loi puissance est illustrée ici à partir de 
données statistiques issues d’une base de données de dissipateurs thermiques pour les 
composants d’électronique de puissance (84 références), ici les profilés extrudés standards 
d’AAVID Thermalloy [ARCEL2011]. Une comparaison entre les deux régressions est alors 
réalisée afin de justifier l’efficacité de la méthode que nous avons proposée. 
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La loi issue de cet exemple peut être réutilisée lors du dimensionnement de ce 
composant dans un actionneur. On cherche alors à lier la résistance thermique Rth,n en 
convection naturelle aux : 
- principales dimensions W, H, L, Wf, Df , Hs du dissipateur, Figure IV.4; 
- caractéristiques physiques intervenant dans la convection naturelle : la masse 





















Figure IV.4 : Profil du dissipateur de longueur L 
La première étape consiste à élaborer le Tableau IV.2 contenant la matrice R le vecteur 
b, équation (IV.12), où les unités des grandeurs des paramètres primaires et secondaires sont 
exprimées.   
 
Unité W H L Wf Df Hs  g    Unité Rth,n 
m 1 1 1 1 1 1 -3 1 -1 1  m -2 
kg 0 0 0 0 0 0 1 0 1 1  kg -1 
s 0 0 0 0 0 0 0 -2 -1 -3  s 3 
K 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1  K 1 
              
      R       b 
Tableau IV.2 : Matrice des unités (matrice R et vecteur b décris précédemment) 
L’analyse dimensionnelle peut être menée à l’aide du théorème de Vaschy-
Buckingham : 8 nombres π doivent alors être étudiés (12 paramètres moins 4 dimensions). Il 
s’avère alors que l’AD n’apporte pas de gain significatif sur le calcul du métamodèle. C’est 
pourquoi, pour diminuer le nombre de paramètres, il a été préféré de prendre comme 
hypothèse des paramètres matériaux constants et de n’étudier que l’influence des paramètres 
géométriques. L’étude de sensibilité est alors menée sur les 6 paramètres géométriques. Elle 
montre que les paramètres ont une influence quasi-identique sur la résistance thermique 
(Tableau IV.3).  
 
  Rth,n W H L Wf Df Hs 
Rth,n 1,00             
W -0,55 1,00           
H -0,48 0,17 1,00         
L -0,32 0,00 0,00 1,00       
Wf -0,48 0,38 0,50 0,00 1,00     
Df -0,48 0,48 0,23 0,00 0,80 1,00   
Hs -0,53 0,27 0,73 0,00 0,53 0,36 1,00 
Tableau IV.3 : corrélation entre les paramètres du dissipateur. 
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Dans un premier temps, l’ensemble du domaine de variation des paramètres, fixé par 
le catalogue, est gardé pour appliquer la régression sur les logarithmes des variables.  
Quinze itérations successives sont nécessaires pour obtenir la loi d'estimation initiale 
aux dimensions correctes. Le processus permet d’identifier les puissances associées aux 
paramètres en minimisant successivement leur nombre. La régression ainsi obtenue est de la 
forme suivante: 
On remarque que les puissances sont bien négatives comme l’indiquait l’analyse de 
corrélation. Le coefficient Hs était fortement corrélé avec H et c’est pourquoi il n’est pas 
présent directement dans la loi mais implicitement avec H. Il en est de même pour les 
variables Wf, et Df. 
De plus, cette loi peut être adimensionnalisée à l’aide des valeurs de ces paramètres 
pour un composant de référence ayant les  mêmes caractéristiques physiques (méthode 
similaire aux lois d’échelle décrite au chapitre 2). Ainsi, la résistance thermique s’exprime par 
rapport à une résistance de référence : 
L’erreur quadratique entre cette loi théorique et les données catalogues est très faible 
(4%) : le modèle linéaire semble donc constituer une bonne modélisation physique. Par 
conséquent, il n’a pas été nécessaire de diviser ici les intervalles d’étude.  
Il est intéressant d’observer l’erreur qui peut être obtenue entre les différentes 
approches de régressions [Wang1999]. En effet, on observe sur la Figure IV.5 que la 
régression en puissance (c.) est meilleure que la simple régression linéaire polynomiale (a. et 
b.) sur les paramètres du modèle.  
Sur la Figure IV.5, les points (bleus) représentent l'estimation calculée en fonction des 
valeurs expérimentales et la droite (rouge) indique le résultat optimal (pente 1) entre la 
résistante thermique calculée (Rth,loi) et celle des données catalogues (Rth,don). 
Ceci met en évidence qu’il est plus judicieux, dans les applications où l’on souhaite 
garder des équations simples avec des grandeurs physiques, d’utiliser la régression en 
puissance plutôt que la régression polynomiale qui requiert un grand ordre pour obtenir une 
erreur faible. 
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3.2. Carters : utilisation du théorème de Buckingham avec le 
modèle des matrices de transfert en statique 
Le but de cette section est d’élaborer des lois de dimensionnement de l’enveloppe de 
l’EMA à partir des modèles analytiques qui calculent la contrainte mécanique maximale en 
vibration à partir d’une géométrie donnée. Il s’agit alors de construire un métamodèle de la 
contrainte mécanique dans un carter d’EMA en vibration en prenant en compte des 
géométries simplifiées. 
3.2.1. Contrainte dans les carters : mise en place des grandeurs 
adimensionnelles 
A partir d’un modèle simple composé de trois matrices de transfert (cf section 3 
chapitre 3), il est possible d’identifier les différentes variables du carter, intervenant dans les 
vibrations transversales et liant la contrainte mécanique aux dimensions du modèle présenté 
Figure IV.6.  
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Figure IV.6 : Modèle de base pour déterminer la loi d’estimation de contrainte d’un carter 
Le théorème de Buckingham permet d’écrire les nombres adimensionnels des lois 
précédentes. En effet, à partir des 3 dimensions [M, L, T] des 7 paramètres dimensionnels de 
notre problème, 4 grandeurs adimensionnelles peuvent être établies, où la contrainte , le 
paramètre secondaire, est liés aux paramètres primaires. 
 
Dim g Mcomp R L e   Dim  
M 0 1 0 0 0 1  M 1 
L 1 0 1 1 1 -3  L -1 
T -2 0 0 0 0 0  T -2 
          
    R     b 
Tableau IV.4 : Matrice des unités (matrice R et vecteur b décris précédemment) 
Ces nombres Π sont définis sans que l’on puisse leur associer une signification 
physique. De plus, Π3 et Π4 possèdent tous deux le paramètre secondaire. Il est donc 
nécessaire de créer, par combinaison linéaire, un nouveau paramètre adimensionnel Π5 qui 
sera indépendant de . Ici, on remarque une des limites du théorème de Buckingham : il faut 
être spécialiste du domaine pour combiner ces nombres et retrouver des grandeurs qui ont un 
lien avec le domaine établi. 
3.2.2. Illustration sur un modèle simplifié : première loi 
Dans un premier temps, le processus d’identification du modèle est illustré à partir du 
cas simple de matrice de transfert ne faisant intervenir qu’une seule gamme de paramètres σ, 
R, e, L, Mcomp et ρ, g, présenté Figure IV.6. Pour les modèles à plus de corps, la méthode est 
identique.  
Pour le cas d’application des modèles de l’EBMA d’une ouverture de porte d’A400M 
et de l’EMA d’un train d’atterrissage, présentés au chapitre précédent, les dimensions sont 
fixées et la méthode peut être appliquée. La valeur théorique de la contrainte σth  calculée 
П1 =R / L (IV.22) 
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d’après la loi (IV.27) est comparée à celle calculée directement avec le modèle de matrice de 
transfert σmatrice dans le Tableau IV.5.  
A partir de la régression logarithmique sur Π1, Π2 et Π3 et Π4 qui sont des fonctions de  
σ, R, e, L, Mcomp et ρ , g, la forme de la contrainte mécanique peut être explicitée rapidement et 
efficacement. Dans l’exemple de l’EBMA, elle s’écrit : 
Cette relation a été élaborée pour un plan d’expérience faisant varier les grandeurs R et 
e pour les différentes valeurs de Π1, Π2 et Π3 mais avec L fixe. Pour évaluer la robustesse de 
ce métamodèle (σth), la comparaison a alors été réalisée pour différentes valeurs du paramètre 
L, alors qu’il n’était pas un paramètre d’entrée utilisé pour identifier la loi.  
 













0,5 m 33,63 29,91 14 
1m 103,17 100,75 2,35 











EMA de Train 
d’atterrissage 
293,98 302,85  3.02 
EBMA 
d’A400M 
351,77 474,81 35 
Tableau IV.5 : Comparaison des contraintes maximales calculées par matrice de transfert (σmatrice données 
d’entrée) et par les lois d’estimation (σth) 
Les erreurs les plus importantes sont dues aux fortes approximations qui sont réalisées 
pour définir la géométrie simplifiée du carter. En effet, la répartition des masses est 
difficilement modélisable et les conditions aux limites doivent être plus réalistes pour obtenir 
une loi d’estimation plus proche. Pour les faibles longueurs, l’erreur est plus importante car la 
théorie des poutres ne s’appliquent pas pour les poutres courtes. Pour les géométries parfaites, 
il est logique de trouver des erreurs plus importantes. 
Grace à l’approche proposée, la loi (IV.27) ainsi obtenue permet de relier la contrainte 
mécanique à la géométrie simplifiée du carter sous une forme explicite sans passer par des 
calculs lourds des matrices de transfert. Un premier métamodèle de la contrainte mécanique 
maximale dans une géométrie simplifiée de carters en vibration a donc été créé. Cependant, il 
est nécessaire d’effectuer une étape supplémentaire pour trouver une formule explicite de la 
masse en fonction de la géométrie et des sollicitations. Elle sera réalisée à la section 3.4.3.  
3.3. Réducteurs 
Les lois établies au chapitre 2 sur les paramètres d’intégration des réducteurs ont pu 
être exprimées en fonction d’un seul paramètre de définition. Cependant, il a été mis en 
évidence que le rapport de réduction N, premier paramètre de définition, pouvait avoir une 
influence importante sur le choix du réducteur. Il est proposé ici d’établir des lois, à partir de 
données issues des catalogues constructeurs, liant la masse des réducteurs aux différents 
paramètres de définition (rapport de réduction, couple nominal de sortie Cnom) et aux 
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3.3.1. Loi avec 1 seul terme : exemple des réducteurs cycloïdaux 
[SUMITOMO2005] 
Dans un premier temps il est intéressant de remarquer que pour une gamme donnée de 
réducteurs, par exemple cycloïdaux, l’analyse directe des données statistiques des catalogues 
conduit à la loi d’échelle simple des réducteurs (section 1 chapitre 3). 
En effet, une première étude de sensibilité menée sur un ensemble de données 
catalogues de réducteurs [NEUGART2011, HARMONIC DRIVE2009, APEX2009, 
GIRARD2008, Redex2010, Sumitomo2005] montre qu’il est difficile d’identifier les 
paramètres qui ont le plus d’influence.  
Une deuxième étude de sensibilité, Tableau IV.6, a donc été réalisée en se focalisant 
uniquement sur 1 catalogue (dans le cas présent la gamme FC des catalogues Sumitomo 
[SUMITOMO2005]). Elle montre que le couple nominal de sortie, paramètre de définition 
indépendant, est le plus influent sur la masse du réducteur. Les autres paramètres (raideur, 
inertie, dimensions géométriques) ont certes de l’influence, mais il semble qu’ils soient 
directement reliés au couple de définition étant donné que les valeurs de corrélation sont les 
mêmes (valeurs en italiques dans le Tableau IV.6). Il est surtout mis en évidence que le 
rapport de réduction n’a quasiment pas d’influence sur la masse. Le processus de régression 
est donc directement appliqué à la masse et au couple nominal.  
 
N Cnom K J L D M 
 
- (Nm) (N/m) (kgm²) (m) (m) (kg) 
N 1,00 
      Cnom 0,05 1,00 
     K 0,12 0,99 1,00 
    J -0,01 0,97 0,96 1,00 
   L 0,10 0,96 0,96 0,87 1,00 
  D 0,09 0,98 0,97 0,90 1,00 1,00 
 M 0,05 1,00 0,99 0,97 0,96 0,98 1,00 
Tableau IV.6 : Corrélation entre les variables des réducteurs sur la gamme FC Sumitomo 
Il permet d’identifier une loi linéaire (IV.28) qui présente une erreur relative de11%. 
Grâce à cette approche, on aboutit au même résultat que celui obtenu par les lois d’échelle au 
chapitre 2 (équation (II.6)) de manière directe et beaucoup plus rapide. En effet, il n’est pas 
nécessaire d’avoir des connaissances approfondies dans les réducteurs pour établir les facteurs 
dimensionnants, puisque la loi est ici directement obtenue à partir des données catalogues. 
3.3.2. Effet du rapport de réduction pour certains réducteurs : 
Harmonic Drive et Redex-Andantex. 
Pour la gamme CSG des catalogues Harmonic Drive et la gamme SRP de Redex-
Andantex, la corrélation sur l’ensemble du domaine indique un effet du rapport de réduction 
non négligeable (Tableau IV.7). Dans le but de rechercher une loi sur une base identique à la 
loi linéaire (IV.28), un premier domaine est identifié sur lequel N n’a quasiment pas 
d’influence (Figure IV.7). Le processus d’élaboration de métamodèle (Figure IV.3) pourra 
 
nom
C,M 02520  
*
nom
* CM    (IV.28) 
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  Redex-Andantex 
  N Cnom J L D M 
 
  N Cnom J L D M 
N 1,00           
 
N 1,00           
Cnom 0,34 1,00         
 
Cnom 0,28 1,00         
J 0,20 0,95 1,00       
 
J -0,04 0,73 1,00       
L 0,24 0,96 0,90 1,00     
 
L 0,44 0,93 0,62 1,00     
D 0,24 0,95 0,89 0,99 1,00   
 
D 0,37 0,90 0,67 0,98 1,00   
M 0,22 0,98 0,98 0,97 0,95 1,00 
 
M 0,35 0,97 0,70 0,97 0,94 1,00 
Tableau IV.7 : Corrélation sur l’ensemble des données catalogues d’une gamme de réducteur épicycloïdal 
[Redex2010] et de réducteur [Harmonic DRIVE2009] 
En représentant le couple nominal ou la masse en fonction du rapport de réduction 
pour une gamme de diamètre, Figure IV.7, on peut observer que le rapport n’a quasiment pas 
d’influence lorsque il est supérieur à 100 pour l’Harmonic Drive et supérieur à 30 pour 
Redex-Andantex alors qu’il est fortement corrélé en-deçà. Parce que le couple est influencé 











Figure IV.7 : Masse du réducteur en fonction du rapport de réduction  
Dans ce premier intervalle (N>100 et N>30), la régression en puissance permet de 
trouver les premières lois suivantes (respectivement Harmonic Drive et Redex-Andantex) : 
Dans une deuxième étape, sur le domaine complet              et           ) la loi 
obtenue est : 
Sur l’ensemble du domaine la deuxième loi permet de réduire l’erreur relative sur la 
masse de l’Harmonic Drive de 51% (IV.30) à 30% (IV.32) et sur la masse des réducteurs 
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Redex-Andantex de 20,4% (IV.31) à 15,8% (IV.33). Les différentes lois sont représentées 
Figure IV.6 où elles sont confrontées avec la corrélation parfaite entre la masse calculée et la 









Corrélation parfaite de 







Figure IV.8 : Comparaison masse théorique et masse catalogues de la (M en kg) 
En conclusion, les deux méthodes de régression logarithmique avec un deuxième 
terme (avec le terme linéaire en facteur (IV.32) ou en sommant un terme correctif (IV.33)) ont 
permis de réduire l’erreur relative entre la masse calculée et celles des données catalogues. De 
plus, le rapport de réduction est maintenant explicitement introduit dans la formule de la 
masse.  
3.4. Loi d’estimation de la masse des modèles de carter d’EMA 
linéaire en vibration (modélisation à 2 corps) 
Notre processus (Figure IV.3) a été adopté ici, à partir des modèles de carter 
d’actionneurs linéaires de type poutre (2 corps) élaborés dans le chapitre précédent afin 
d’élaborer des métamodèles liant la masse à la géométrie du carter. L’objectif final est la 
création d’une loi directe entre la masse et le profil de mission auquel doit répondre l’EMA. 
Ceci est rendu possible grâce aux lois d’échelles qui lient directement le profil à la longueur 
de la vis et au diamètre de l’écrou définissant ainsi l’intérieur du carter de l’EMA. Grâce à 
cette loi d’estimation, l’optimisation en conception est simplifiée. 
3.4.1. Méthodes et objectifs 
L’évolution de la masse des carters à un et deux corps en fonction des diamètres et des 
longueurs pour des contraintes maximales fixées va être étudiée dans cette section (modèle 
carter Figure IV.9). Grâce au processus d’optimisation, présenté Figure IV.9, il est possible de 
déterminer l’épaisseur minimale, et donc la masse minimale du carter, pour remplir les 
conditions de diamètres, longueurs, contraintes géométriques et mécaniques fixées. 
La première étape du processus d’exploration consiste à minimiser l’écart entre la 
limite admissible de résistance du matériau et la contrainte mécanique calculée par l’un des 
trois modèles analytiques du chapitre 3. Ici, le seul degré de liberté est l’épaisseur alors que la 
longueur, le diamètre et la masse rapportée des composants sont fixés (Lcarter , Dcarter , Mcomp). 
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Cette étape sera nommée « SIZING » car la masse du carter est calculée pour la valeur 
optimale de cette épaisseur. La deuxième étape est l’obtention d’une loi liant la masse du 
carter à sa longueur et à son diamètre, qui sont directement liés à la longueur de la vis et au 
diamètre de l’écrou. Lors de cette étape, intitulée « RSM » (en référence au Response Surface 
Map des métamodèles), l’étape de SIZING est réalisée pour chacune des valeurs des variables 
d’entrée, c’est pourquoi elle nécessite un long temps de calcul. 
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Figure IV.9 : Algorithme d’exploration de la masse du carter sous contrainte mécanique fixée   
En amont de cette procédure, il est possible de lier les dimensions des composants de 
l’actionneur aux efforts requis par le profil de mission et la cinématique imposée (entrées de 
la Figure IV.9). En effet, grâce aux lois d’échelle proposées dans le chapitre 2 dans le cas de 
l’actionneur linéaire, l’effort (Fc) et la course (Lc) du vérin sont directement liés aux 
dimensions des composants de la transmission mécanique. En particulier pour la masse 
rapportée des composants de la transmission mécanique Mcomp [Budinger2011(1), 
Budinger2011(2)]. Etant donné que la géométrie du carter est directement contrainte par 
l’enveloppe des composants qu’il intègre, ses dimensions sont liées au profil de mission. 
Lors de l’étape de dimensionnement, les premiers modèles ont été générés avec des 
géométries simplifiées et de sévères hypothèses : 
- La transmission mécanique est composée d’une vis rotative et d’un écrou qui 
translate. Seule la moitié de la longueur de la vis est prise en compte dans le calcul 
de la masse modale alors que l’écrou est considéré  dans sa totalité. Dans le cas 
particulier du dimensionnement inverse des actionneurs linéaires, la masse, le 
diamètre et la longueur de l’écrou et de la vis  peuvent être estimées à l’aide des 
lois d’échelles suivantes [Budinger2012].  
La masse rapportée des composants s’obtient alors pour une référence donnée, en 
considérant la masse de la vis comme non centrée mais distribuée de manière homogène le 
long de l’actionneur, de manière similaire au fluide dans l’équation (III. : 
- Les conditions d’essais sont les mêmes que dans le chapitre précédent 
(Accélération aux extrémités du carter a = 10g, le coefficient de qualité mécanique 
fixé à Q=30.) ; 
- La contrainte mécanique maximale admissible est 350MPa ; 
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- Le diamètre interne de la tige est celui de l’extérieur de l’écrou ; 
- Le diamètre intérieur du carter correspond à celui de l’extérieur de l’écrou plus 
l’épaisseur de la partie de la tige ; 
- Pour tenir compte des limites technologiques de fabrication, les carters et les tiges 
ne pourront pas avoir des épaisseurs inférieures à 1mm. 
3.4.2. Évolution de la masse de carter sous l’effet de la masse de la 
transmission mécanique seule et de sa masse propre 
Les Figure IV.10.a et b. ont été obtenues en mettant en œuvre la procédure décrite ci-
dessus. Elles présentent l’évolution de la masse de carter nécessaire pour une contrainte 
maximale de 350MPa en fonction du diamètre de l’écrou et de la longueur totale qui sont 
proportionnelles à l’effort et à la course requises par la charge. 
Afin d’examiner l’effet de la masse des composants transmission mécaniques, seule 
leur masse est prise en compte dans la masse modale dans un premier temps. Puis la masse 
calculée avec l’ajout de la masse propre du carter dans la masse modale est comparée sur la 
Figure IV.10.a. Deux observations principales peuvent être effectuées : 
- Pour les longueurs les plus faibles, la masse des composants de la transmission 
mécanique est dimensionnante. En effet, la masse propre du carter n’ajoute pas de 
grande variation au niveau du dimensionnement de la géométrie totale nécessaire 
pour supporter les vibrations. On remarque aussi que plus la longueur est faible, 
moins la masse et le diamètre nécessaire à la résistance aux vibrations sont 
importants. 
- Lorsque la longueur augmente, une non linéarité apparait dans la superposition des 
effets des deux masses. En effet, en fonction de la longueur du carter, il existe une 
valeur du diamètre au-delà de laquelle la masse varie linéairement avec le 
diamètre, de la même manière qu’avec uniquement la masse rapportée des 
composants. En-dessous de cette valeur de diamètre, et pour des longueurs 
suffisamment grandes, l’apport de la masse propre sur les vibrations est totalement 
non linéaire. 
La Figure IV.10.b montre la variation de la masse lorsque la masse propre du carter est 
prise en compte et pour différentes longueurs. La longueur résulte de la course et de la 
cinématique et doit être au moins supérieure au double de la course. Il est difficile de l’écrire 
avec une forme directe, la longueur du carter L sera donc gardée dans la suite des équations de 
cette section. Les conclusions obtenues sur la masse vont logiquement dans le même sens que 
celles sur la contrainte mécanique : 
- L’augmentation de la masse dépend fortement de la longueur du carter ; 
- Pour une longueur donnée, la masse du carter d’un EMA est minimale pour un 
diamètre qui dépend de la longueur. Sachant que la longueur et le diamètre sont 
liés à l’effort et à la course de l’actionneur, il y a intérêt à optimiser le rapport entre 
l’effort et la course (Fc/Lc) minimisant la masse. Une solution pour modifier ce 
rapport peut consister à jouer sur les points d’accrochage et sur la cinématique 
quand l’équipement et le support le permettent. 
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Figure IV.10 : Évolution de la masse du carter d’un actionneur en fonction du diamètre d’écrou et de sa 
longueur 
3.4.3. Loi d’estimation 
Selon le processus de régression en puissance proposé Figure IV.3, à partir des 
courbes de la Figure IV.10.b, deux domaines peuvent être établis : 
- Un premier domaine monotone où         
- Un deuxième intervalle où                   et s’intégrant dans un domaine complet 
(                  
Ici, le nombre de paramètre étant seulement de trois (diamètre de l’écrou d, la 
longueur du carter L et sa masse M), une AD n’a pas été jugée nécessaire.  
1
er
 domaine monotone (       ) 
Sur ce premier intervalle d’étude, l’analyse de corrélation, Tableau IV.8, montre que 
l’influence de la longueur sur la masse est beaucoup plus importante de que celle du diamètre. 
Ce résultat est vérifié après obtention de la loi (IV.38), à partir d’une régression en puissance : 
        
       
 
(IV.38) 
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 L d Mdonnées 
L 1     
d 5,9.10
-18
 1   
Mdonnées 0,91 0,21 1 
Tableau IV.8 : Corrélation entre les paramètres du modèle de carter 
Domaine complet (                 ) 
La deuxième partie du processus de régression permet, à parti du résidu (ε1=Mdonnées - 
Mth,1) d’identifier une loi non-linéaire sur l’ensemble du domaine. Le passage d’une loi à 2 
termes à la place d’une loi à un terme permet de réduire l’erreur moyenne relative entre la 
masse estimée et la masse issue directement du modèle de 6% et l’erreur maximale relative de 
48%, comme illustré Figure IV.11. La loi mettant en facteur le premier terme ne donnant pas 





Corrélation parfaite de 
la loi et des données 
catalogues 
Loi avec 1 seul terme (IV.37) 
Loi avec les 2 termes (IV.38) 
 
Figure IV.11 : Comparaison masse théorique et masse calculée via le modèle 2 corps pour les carters 
d’EMA linéaire dimensionnés en vibration (M en kg) 
A partir de la loi d’estimation (IV.39), il est intéressant de calculer le diamètre optimal 
doptimal qui minimise la masse pour une longueur donnée, afin de le comparer à la courbe de 
diamètre optimal de la Figure IV.10 de la section précédente : 
On retrouve alors les résultats de la Figure IV.10, où il est possible de calculer ou de 
tracer doptimal en fonction de L et pour des longueurs supérieures à 0,06m. 
En conclusion, le métamodèle (IV.39) constitue une bonne approximation de la masse 
du carter dimensionné en vibration, apportant une précision de 7,3% en moyenne.  Il ne fait 
intervenir que des variables relatives aux dimensions des composants qu’il intègre sans 
référence explicite à l’épaisseur du carter. Il pourrait cependant être judicieux de prendre en 
considération des paramètres supplémentaires (autant pour la création de la base de données 
que pour le processus de régression) en gardant par exemple l’épaisseur comme une des 
variables de la loi d’estimation.  
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Il faut remarquer également que les résultats présentés n’ont pas été adimensionnalisés 
par une grandeur de référence ou par une grandeur dépendant du matériau choisi ce qui aurait 
permis de plus généraliser le métamodèle. Cependant, cette loi d’estimation permet déjà 
d’intégrer un modèle d’estimation rapide des carters d’EMA linéaires pour l’optimisation lors 
de la phase de conception préliminaire. En effet, il est finalement possible de lier directement 
la masse du carter au profil de mission (effort Fc, course Lc) en utilisant les lois d’échelles sur 
le diamètre et la longueur. La longueur résulte de la course et de la cinématique et il est 
difficile de l’écrire avec une forme directe et sera donc gardée L dans l’équation suivante, 
réalisée en combinant les équations (IV.36) et (IV.39) : 
4. PERSPECTIVES ET CONCLUSION 
4.1. Utilisation du processus avec des modèles 3D complexes.  
Le processus proposé Figure IV.3 utilise des bases de données issues de calculs 
formels. Une perspective attractive peut-être d’élargir son utilisation à des modèles plus 
complexes en construisant des bases de données à partir de calculs éléments finis (EF). En 
effet, après avoir dimensionné les composants de l’EMA, il est possible de définir en CAO 
l’enveloppe du prototype virtuel. Cette approche est en cours de développement au sein de 
l’équipe de recherche avec la création d’un lien direct entre calcul de structure par éléments 
finis (ANSYS®[ANSYS]) et processus de régression (Matlab®[Matlab]). Les étapes d’une 
telle procédure, numérotées sur la Figure IV.12, sont les suivantes : 
- Le logiciel EF produit un fichier texte (1) définissant sous forme paramétrée la 
géométrie, le maillage associé et le chargement (conditions aux limites) ; 
- Une exploration est réalisée en faisant varier chaque paramètre primaire de façon 
aléatoire pour former un fichier de paramètres (2). Le calcul EF est lancé pour 
chaque jeu de paramètres ainsi formé ; 
- Le fichier de sortie (3) fournit les paramètres secondaires qui terminent 
l’élaboration de la base de donnée (4) ; 
- Le processus de régression proposé dans ce chapitre permet d’établir le méta-
modèle (5) à partir de cette base de données. 
           
   
                
       (IV.41) 
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Modèle EF 






Génération des variables dimensionnelles 
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(sorties) 








Figure IV.12 : Procédure d’automatisation à partir de modèles EF 
Aujourd’hui, nous avons testé la faisabilité de cette méthode à partir de géométries 
simplifiées d’un cas particulier d’actionneur rotatif d’aérofrein pour un avion commercial, 
Figure IV.13. Cependant, les hypothèses faites sur la géométrie restent encore trop fortes pour 
avoir des résultats satisfaisants. Cette piste reste à approfondir afin de prendre en compte plus 
de paramètres et d’obtenir ainsi une loi d’estimation robuste et réaliste. 
 


















Figure IV.13 : Les pièces CAO de l’actionneur rotatif de l’aérofrein et hypothèses des premières étapes de 
modèlisation 
4.2. Conclusion 
Ce chapitre avait pour objectif d’élaborer des métamodèles et des méthodologies 
associées afin de modéliser rapidement des composants ou des phénomènes mécaniques 
complexes. En effet, un processus permettant l’élaboration de métamodèles en somme de loi 
en puissance a été réalisé afin de prendre en compte des effets non monotones ou non 
linéaires. Cette procédure utilise des méthodes de calculs minimalistes afin d’arriver 
rapidement à des résultats cohérents. Ainsi, ce processus, basé sur les concepts simples pour 
la construction de métamodèles, permet aujourd’hui d’établir rapidement des lois d’estimation 
de composants mécaniques, sans être spécialiste du domaine, mais directement à partir de 
données statistiques ou de modèle de substitution. L’optimisation multicritères (masse, 
encombrement, dissipation thermique …) est alors rendue possible grâce aux 
relations mathématiques ainsi créées. 
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Après un bref état de l’art sur les métamodèles et les méthodologies les plus utilisées, 
l’intérêt de l’analyse dimensionnelle et de l’étude de sensibilité est mis en évidence : elles 
permettent tout d’abord la réduction du nombre de variables à considérer. Ensuite, pour les 
problématiques de dimensionnement de parties complexes d’EMA, elles permettent de 
chercher des lois avec un fort sens physique. Enfin, les études de sensibilité justifient l’étude 
de solutions dans des domaines ou des directions privilégiées. Nous avons alors proposé un 
processus permettant la régression en puissance afin d’établir des sommes de lois en 
puissance. Cette approche a principalement deux intérêts. D’une part, la combinaison de lois 
en puissance permet de représenter un grand nombre de forme mathématique. D’autre part, il 
est possible de séparer différents domaines d’études lorsque certaines des variables primaires 
n’ont pas d’influence sur la variable secondaire ou dans les cas de non monotonie. 
Ce processus d’élaboration de métamodèle proposé a ensuite été illustré et validé à 
partir de nombreux cas d’applications mécaniques. Dans un premier exemple, l’intérêt de la 
régression en puissance par rapport à la pure régression polynomiale a été démontré. Le 
processus a permis, dans un second exemple, d’établir une première loi unissant la contrainte 
mécanique aux dimensions du carter grâce au modèle de matrice de transfert du chapitre 3. 
Dans cet exemple l’apport de l’analyse dimensionnelle a été approfondi. La séparation des 
domaines d’étude a ensuite été montrée, à l’aide d’un troisième exemple sur les réducteurs. 
Une loi d’estimation non linéaire a alors été établie reliant la masse des réducteurs aux 
paramètres de définition, et notamment le rapport de réduction qui n’était pas explicité dans la 
loi d’échelle du chapitre 2. Enfin, les modèles de carter mis en place au chapitre précédent, 
ont pu être utilisés afin de trouver une loi explicite de dimensionnement des carters d’EMA 
linéaires. A partir d’une exploration rapide des surfaces de masse en fonction de grandeurs 
liées au profil de mission, un métamodèle a été explicité : la masse d’un carter d’EMA en 
vibration s’exprime alors en fonction de la course et de l’effort à transmettre par l’actionneur. 
Cependant, ces méthodes devront encore être élargies avec l’utilisation de concepts 
plus évolués des métamodèles permettant d’obtenir des lois d’estimation plus précises et de 
manière plus directe. Ces techniques sont d’ailleurs en cours de développement au sein de 
notre équipe de recherche dans une nouvelle thèse menée par Aurélien Reysset.  
Après l’étude du dimensionnement en puissance des composants de la chaine de 
transmission de puissance, les méthodes proposées ici permettent donc le dimensionnement 
du carter en vibration (directement à partir d’une loi d’estimation). La majorité des 
informations nécessaires au dimensionnement puissance d’un EMA est ainsi ramenée à la 
phase de conception préliminaire.  
Il est maintenant intéressant de se pencher sur les phénomènes parasites d’origine 
mécaniques engendrés par les composants choisis. En effet, une fois les composants 
dimensionnés du point de vue puissance, leurs caractéristiques inertielles, de jeu, d’élasticité, 
ou de frottement sont alors connues (au moins partiellement). Il est donc judicieux d’étudier 
directement leur influence sur les performances atteignables par l’actionneur du point de vue 
de la commande. Cela même avant de construire un prototype et de chercher à synthétiser une 
commande alors que les choix mécaniques ne sont pas cohérents avec le niveau de 
performances visé. C’est l’objet du chapitre suivant.  
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D’UN EMA EN FONCTION DES 
PHENOMENES PARASITES 
ELEMENTAIRES 
Dans ce chapitre, le dimensionnement d’un EMA sera traité sous l’aspect commande. 
En effet, aujourd’hui les lois de commande évoluées permettent d’atteindre les hauts niveaux 
de performances d’un système. Pour la synthèse, les approches classiques reposent sur des 
hypothèses de linéarité mais les progrès actuels en contrôle non linéaire ont permis de prendre 
en compte les non linéarités et la non stationnarité des processus [Wescott2006]. Cependant, il 
est vain de rechercher aveuglément des  lois de commande très évoluées sans connaitre dans 
quelle mesure les limites physiques du système restreignent ses performances limites. Cet 
aspect, trop souvent négligé lors de la synthèse de la commande, sera donc développé dans ce 
chapitre mettant ainsi en évidence les décisions qui peuvent être prise très tôt dans la phase de 
dimensionnement.  
Le but est d’estimer les limites de performances statiques et dynamiques intrinsèques à 
l’actionneur et à la charge en dehors de toute considération de la structure de commande 
associée. Les phénomènes mécaniques, comme l’inertie ou le frottement, sont pris en compte 
lors du dimensionnement en puissance et ont été étudiés dans le chapitre 2 et dans les 
références [Liscouet2010(1), Budinger2011(1), Budinger2011(2)] La synthèse de l’actionneur 
sous l’aspect puissance peut conduire à la non satisfaction d’exigences de rapidité voire de 
stabilité, et ceci quelle que soit la commande associée [Maré1993]. Il s’agit alors de 
déterminer ce que l’on peut attendre de l’actionneur et d’éviter de sophistiquer inutilement 
une commande. En d’autres termes, on cherche à définir la chaîne de transmission de 
puissance de l’actionneur, pour qu’elle soit naturellement bonne vis-à-vis des performances 
en boucle fermée, sans connaître les détails des capteurs et de la commande. 
L’architecture matérielle de commande usuelle d’un actionneur électromécanique, 
avec sa commande, est présentée sur la Figure V.1: 
- D’un modulateur de puissance électrique (exemple : variateur de vitesse). 
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- D’un convertisseur de puissance électromécanique (exemple : moteur électrique). 
- D’un transformateur de puissance mécanique, qui prend la forme d’une chaîne de 
transmission mécanique (exemple : réducteur de vitesse, vis à billes, bras de 
levier). 
- De capteurs, qui permettent de mesurer les grandeurs à doser (exemple : position, 
vitesse, accélération, effort transmis à la charge) dans le cadre d’une commande 
en boucle fermée. 
- D’un traitement des informations (automates, logiciels, PC de contrôle) et d’un 
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Figure V.1 : Architecture des chaines d’énergie et d’information d’un EMA  
Comme il est rappelé dans de nombreux ouvrages, notamment [Wescott2006, 
Ellis2004], la plupart des modèles font appel à des lois de commande linéaires sur lesquelles 
sont adaptées des corrections ou des réglages pour prendre en compte les non linéarités du 
système. Les travaux permettent ici d’anticiper les performances dynamiques limites de 
l’EMA en se focalisant sur la commande en position.  
L’aspect commande sera traité principalement sous l’aspect du réglage en poursuite : 
la position réalisée suit la position demandée. La fonction de régulation (rejet de l’influence 
de l’effort extérieur sur la position de sortie) sera traitée uniquement lors de l’étude du 
frottement car la régulation présente alors un intérêt supplémentaire à la simple spécification 
d’un écart statique.  
1. PERTES INTERNES AUX EMAS ET LEUR MODELISATION 
1.1. Enumération des défauts de chaque composants 
Les pertes d’énergie dans les EMAs jouent un rôle prépondérant dans leur 
dimensionnement. En effet, à la différence des actionneurs hydrauliques, l’échauffement 
jouent un rôle prépondérant dans le dimensionnement d’un EMA. De plus, l’usure peut 
conduire à des défaillances de l’actionneur (désalignement des surfaces, augmentation des 
efforts de frottement avec la précharge qui peut entrainer le grippage, perte de précision dans 
la transmission de mouvement, etc. [Henriot2007, Warburton1998]).  
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Ces phénomènes doivent être pris en compte dans le dimensionnement des 
composants mécaniques. Ils peuvent être considérés dans la majorité des cas comme parasites 
car ils diminuent les performances du système. En particulier, les performances dynamiques 
globales de l’actionneur sont dépendantes des phénomènes non linéaires suivants [Meritt1991, 
Guillon1972, Cochoy2007]:  
- Les inerties associées aux élasticités, qui impactent linéairement la réponse 
dynamique du système. L’effet inertiel impacte fortement l’asservissement car il 
lie les accélérations aux efforts. 
- Le jeu, qui peut être considéré comme une élasticité1 non linéaire et qui est 
généralement associé à une élasticité linéaire pour des plus grands déplacements. 
Il s’agit d’un effet capacitif en vision bond-graph qui lie les déplacements aux 
efforts et qui persiste donc en régime permanent.  
- Les frottements, qui ont une influence non linéaire et qui peuvent être modélisés 
avec différents niveaux de complexité (frottement sec, frottement visqueux, effet 
Stribeck, Dahl [Maré2012], proportionnel à la charge …). Quelle que soit sa 
complexité, il s’agit d’un effet résistif qui s’oppose au mouvement et qui dépend 
de la vitesse de glissement et de l’effort transmis. 
- La limitation du domaine d’opération, qui provient des saturations de 
l’électronique de puissance au niveau de la tension et du courant d’entrée du 
moteur. Ces saturations électroniques limitent alors le domaine d’opération du 
moteur et seront considérées ici comme des saturations de vitesse et de couple 
électromagnétique. 
Ces effets ont, des influences couplées et qui doivent être étudiées globalement lors de 
la synthèse détaillée de la commande. En effet, généralement, une modélisation globale de ces 
effets est réalisée à l’aide d’un prototype virtuel en vue de définir la commande de 
l’actionneur dans les phases de conception détaillée. Cependant, l’étude de ces phénomènes 
de manière indépendante permet de définir les règles de conception limitant la dégradation 
des performances pour chaque phénomène. Seule l’inertie, qui a un effet linéaire, sera gardée 
associée à chacun des phénomènes. Le couplage de phénomènes non linéaires, zone hachurée 




Figure V.2 : Effets inertiels, résistifs et capacitifs d’un actionneur 
Bien qu’il soit possible de découpler les défauts, l’agencement de ces différents 
phénomènes, lors d’une modélisation à paramètres localisés, peut avoir une influence sur le 
comportement de l’actionneur. Pour illustrer cela, une étude préliminaire a été réalisée sur un 
exemple de réducteur Harmonic Drive [HARMONIC DRIVE2009] en comparaison avec 
                                                 
1
 Il a été choisi par la suite de remplacer le terme de raideur par élasticité pour susciter la souplesse du système 
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l’étude de [Martineau1996]. Un échantillon des agencements de modèles linéaires du 
réducteur est présenté Figure V.3. 
 
 









































Figure V.3 : Différentes agencements des effets résistifs et capacitifs dans un modèle de réduteur 
Cette étude a mis en évidence que le positionnement du frottement visqueux en amont 
ou en aval des inerties n’avait pas d’influence sur la réponse (Figure V.3.a, b, c). La position 
des élasticités a logiquement une importance significative (d, e). Les travaux de Martineau 
[Martineau1996] ont permis la validation expérimentale d’un modèle d’identification 
énergétique des paramètres dynamiques minimaux d’une structure souple. Il a modélisé 
finement le comportement du réducteur Harmonic Drive, notamment le frottement. Après 
l’analyse des différents agencements de l’élasticité, du jeu et du frottement, un modèle 
simplifié s’est avéré suffisamment proche du comportement réel. Il est composé, dans l’ordre 
suivant : de l’inertie du moteur et du réducteur ramenée sur l’arbre d’entrée, d’une élasticité et 
d’un modèle de frottement (sec et visqueux). En effet, il est usuel de ramener les inerties de 
l’actionneur sur son axe rapide et c’est le choix que nous adopterons. L’élasticité et le jeu 
seront alors associés à cette inertie équivalente et placés entre l’actionneur et la charge, qui a 
sa propre inertie. Dans le but de garder une approche simplifiée, le frottement sera enfin pris 
en compte de manière globale et placé à la sortie du système. 
1.2. Modélisation : quels choix à effectuer ? 
 Les composants de l’EMA ne présentent pas tous les mêmes défauts technologiques 
et les modélisations peuvent être choisies en fonction de l’étude à mener. En effet, dans les 
réducteurs et les systèmes vis écrou, le frottement est très important alors que dans les liaisons 
cardans, embouts rotulés, c’est l’élasticité et le jeu qui jouent un rôle prépondérant. Les 
modèles diffèrent également d’un constructeur à un autre [HARMONIC DRIVE2009, 
SUMITOMO2005, SKF2012, ROLLVIS2007]. L’objectif de cette partie est de trouver le 
compromis entre des modèles très simplifiés, qui permettent de tirer des conclusions rapides 
sur les performances de l’actionneur, et des modèles qui prennent en compte les phénomènes 
influents des composants du point de vu de la commande. Pour illustrer cette démarche, nous 
nous focaliserons sur les réducteurs de vitesse. Les essais et modèles détaillés de l’Harmonic 
Drive seront présentés au chapitre suivant sur le banc d’essai. 
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1.2.1. Les modèles renseignés par des catalogues   
Dans les catalogues de grands constructeurs de réducteurs [HARMONIC DRIVE2009, 
Sumitomo2005] ou de système vis/écrou [SKF2012, Rollvis2007], les modèles d’élasticité 
sont détaillés et sont généralement exprimés pour trois zones de fonctionnement. En effet, les 
modèles précis indiquent un premier phénomène élastique pour les faibles couples de 
chargement, un coefficient plus faible pour les grandes valeurs de charge et une valeur 
intermédiaire. Dans les systèmes vis/écrou, les modèles diffèrent par la présence ou non de 
précharge. Certains constructeurs ne mentionnent pas si les données sont celles avec ou sans 
précharge. Le modèle de représentation non linéaire peut alors être établi à partir 
d’expérimentations et comporte un jeu équivalent asymptotique dans une zone usuellement 
appelée lost motion. Pour les modèles moins détaillés, la raideur est généralement associée à 
une hystérésis [ALPHA2011] qui représente la raideur et le jeu suivant la plage de 
chargement. Ces trois grandes représentations sont illustrées Figure V.4. Certains ne 
mentionnent cependant qu’une seule valeur globale de raideur pour une dimension donnée 
avec un jeu maximal. Dans un grand nombre de catalogues, une valeur équivalente de rigidité 
semble suffisante pour le dimensionnement et le choix du réducteur. Cependant, la non 
linéarité de cette élasticité est un paramètre important surtout pour la synthèse de la 



















Figure V.4 : Trois modèles de représentation de l’élasticité 
Le jeu peut également être présent dans tous les autres composants d’un actionneur et 
il impacte directement la précision du système, mais aussi sa stabilité. La valeur du jeu n’est 
pas toujours donnée avec précision mais est généralement renseignée par tous les 
constructeurs. Le jeu est donc souvent pris en compte lors de la synthèse du dispositif. 
Concernant les frottements, les constructeurs expriment généralement les rendements, 
en fonction du rapport de réduction, et parfois le couple de frottement. Cependant, certains 
modèles de frottement sont plus détaillés car il s’agit du phénomène le plus important. Le 
couple de frottement est très souvent relié au rendement global du réducteur et peut être 
exprimé en fonction de trois principaux paramètres, en plus du rapport de réduction : 
- De la charge appliquée à la sortie ;  
- De la vitesse de rotation ; 
- De la température de fonctionnement. 
Le Tableau V.1 présente les choix de cinq constructeurs majeurs de réducteurs pour 
exprimer le frottement en fonction d’un ou plusieurs de ces trois paramètres. Chaque 
constructeur privilégie certaines grandeurs fondamentales du frottement en lien avec la 
technologie qu’ils utilisent. Ce tableau fait suite aux travaux présenté dans [Maré2008]. 
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Couple transmis en régime 
permanent à vide 
Charge nulle Frottement en fonction de 
la vitesse 
Valeur unique de 30°C  
Couple de démarrage à vide Valeur unique à charge nulle Vitesse nulle ? 
Rendement  Charge maximale 
uniquement 
En fonction de la vitesse 
(à partir de 0tr/min) 
Valeur unique de 20°C 
Facteur de compensation Facteur de rendement en 
fonction de la charge 
- ? 
Spinea [SPINEA2006]    
Couple de démarrage à vide Valeur unique à charge nulle Vitesse nulle Valeur unique de 20°C 
Couple inverse à vide Valeur unique à charge nulle - Valeur unique de 20°C 
Rendement  En fonction de la charge       Tous les 500tr/min, à 
partir de 500tr/min 
2 valeurs : 45 ou 60°C 
Harmonic Drive 
[HARMONIC DRIVE2009] 
   
Couple de démarrage à vide Valeur unique à charge nulle Vitesse nulle ? 
Couple inverse à vide Valeur unique à charge nulle ? ? 
Couple transmis en régime 
permanent à vide 
Charge nulle Tous les 500tr/min, à 
partir de 500tr/min 
En fonction de la 
température (de -10 à 40°C)  
Rendement  Au couple nominal Tous les 500tr/min, à 
partir de 500tr/min 
En fonction de la 
température (de 0 à 40°C) 
Facteur de compensation Facteur de rendement en 
fonction de la charge 




   
Couple transmis en régime 
permanent à vide 
Charge nulle Uniquement à 3000tr/min Valeur unique de 20°C 
Rendement  Charge maximale 
uniquement 
Tous les 1000tr/min, à 
partir de 500tr/min 
Valeur unique de 20°C 
Facteur de compensation Facteur de rendement en 
fonction de la charge 
Tous les 1000tr/min, à 
partir de 1000 
- 
Tableau V.1 : Exemple de renseignements des catalogues de réducteurs sur le frottement [Maré2008]  
On remarque que les constructeurs mettent un effort plus important pour modéliser 
finement le paramètre qui a le plus d’impact sur le frottement et gardent au contraire les effets 
secondaires constants. 
Les valeurs de rendement sont, dans la plupart des cas, présentées dans le quadrant 
moteur du réducteur (charge résistante) et pour des plages de fonctionnement limitées. En 
effet, des informations précises sur le couple de frottement au niveau des très faibles vitesses 
ou pour des charges aidantes ne sont quasiment jamais renseignées. Le rendement indirect 
n’est généralement pas présenté et seule une valeur de couple de transmission inverse à vide 
est renseignée. Ceci montre que les catalogues restent incomplets et qu’il est souvent 
nécessaire de développer ses propres modèles associés à des essais complémentaires pour des 
applications particulières [Maré2008]. 
Comprendre et modéliser le phénomène de frottement dans les roulements est 
également essentiel pour optimiser les performances de l’actionneur. SKF a notamment mis 
en place des modèles très détaillés pour aider les ingénieurs dans le choix de ces composants. 
CHAPITRE 5 – PERFORMANCES LIMITES D’UN EMA 
Fabien Hospital 115 
Il a été choisi ici de travailler avec une formule explicite du moment de frottement plutôt 
qu’un rendement. En effet, le frottement est décomposé avec le couple de frottement par 
roulement, par glissement, le moment du aux joints frottants et au brassage du lubrifiant. 
Finalement, un modèle assez complexe établit le moment frottement en fonction de la vitesse 
de rotation et de la lubrification. En conclusion, un effort particulier doit être porté sur la 
modélisation du frottement dans un actionneur pour assurer un bon dimensionnement du 
système.    
1.2.2. Certains modèles encore inconnus.  
Tout d’abord, les modèles qui ne sont pas renseignés par les constructeurs ou qui ne 
sont pas adaptés peuvent être établis par identification à partir de résultats expérimentaux. 
Comme il a été mentionné précédemment, après avoir vérifié le modèle constructeur (issu du 
catalogue), on peut élargir les plages de fonctionnement et mettre en place un modèle plus 
général, afin d’améliorer le modèle sur des plages de températures et de vitesses plus 
importantes. C’est notamment ce qui a été réalisé à l’aide d’un banc d’essai de réducteur 
Harmonic Drive, présenté au chapitre 6.  
Il est également possible d’établir des modèles pour répondre à des objectifs 
particuliers à partir des données des constructeurs. Par exemple, les modèles de frottement 
peuvent être identifiés à partir des courbes de rendement. Cette méthode a été mise en place 
également sur le réducteur Harmonic Drive et sera présentée dans le chapitre suivant. 
Lors de la mise en place de nouveaux modèles, il est judicieux de travailler avec des 
grandeurs adimensionnelles. Ainsi, les résultats généraux issus de ces modèles peuvent être 
réutilisables pour des paramètres d’entrée différents. Cette technique, couramment employée 
pour la mise en place d’abaques, sera également utilisée dans la suite de ces travaux. 
D’autre part, certains composants n’ont pas de modèles explicites et c’est pourquoi les 
lois d’échelles, et les lois d’estimation ont été établies dans les chapitres précédents. L’intérêt 
de ces modèles est la possibilité de passer des caractéristiques du cahier des charges à des 
caractéristiques composants. Cependant, ces modèles ont été élaborés du point de vue du  
dimensionnement en puissance et ne sont pas toujours adaptés à l’étude de la commande. 
Dans le but d’étudier l’asservissement simple du système, les fonctions non linéaires de jeu, 
élasticité et frottements doivent être intégrées aux modèles. En effet, lors de la conception 
d’une architecture d’actionneur, plusieurs études peuvent être menées [Hospital2011] comme 
par exemple : le dimensionnement en puissance de la partie mécanique, celui de la partie 
électronique de puissance, la synthèse de la commande ou l’analyse des défaillances … 
Suivant le type d’étude réalisée, différentes modélisations sont requises. C’est pourquoi, dans 
le cadre de la synthèse de la commande, les modélisations de l’actionneur comporteront 
indépendamment des modèles d’élasticité avec jeu et des modèles de frottements.  
Les réducteurs et les éléments de transmission de puissance mécanique seront au 
centre de ce chapitre, mais il est évident que des pertes sont  également présentes dans les 
moteurs [Wescott2006]. Les catalogues définissent les limites opérationnelles des moteurs, 
dues aux pertes liées à l’effet Joule, qui limitent le couple, et aux pertes fer ou par courant de 
Foucault, qui limitent la vitesse maximale [Budinger2011(2), Parvex2011, ETEL2007]. 
D’autres contraintes apparaissent aussi dans les catalogues constructeurs : le courant, la 
tension ou la puissance maximale de l’électronique de puissance associée au moteur. Ici, 
seules les limites de couples (associées aux courants) et de vitesses seront prises en compte 
dans la modélisation de l’actionneur, lors de la synthèse de sa commande.  
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1.3. Démarche adoptée 
La Figure V.5 illustre une structure classique d’asservissement en position de type 
boucles imbriquées en cascade. Une première boucle de correction de courant proportionnelle 
intégrale est imbriquée dans une boucle de correction de vitesse de l’axe moteur elle aussi 
proportionnelle intégrale, qui elle-même est imbriquée dans une boucle de correction de 
position de charge proportionnelle. Cette structure de commande à boucles imbriquées est 
classiquement rencontrée dans le pilotage des moteurs électriques [Grellet1989, Louis2002, 
Ellis2004, Colas2007].  
L’objectif étant d’étudier les performances globales de l’asservissement en position en 
boucle fermée, les effets de la boucle de correction interne du courant seront négligés pour 
étudier l’influence de la transmission mécanique [Moscrop1999, Roos2006]. Elle ne sera pas 
prise en compte dans la suite de l’étude car il s’agit de la boucle la plus rapide. En effet,  une 
boucle imbriquée est plus rapide qu’une boucle imbriquante. Dans la pratique, les actionneurs 
industriels asservis en position, semblables à celui de la figure, sont typiquement caractérisés 
par une boucle de courant avec une bande passante de l’ordre de 500Hz à 1000Hz ne 
dépendant pas de la charge [Ellis2004]. Expérimentalement, la fréquence propre mécanique 
de l’actionneur avec sa charge est généralement inférieure à 50Hz, voire 30Hz. Il est donc 
possible de négliger la boucle de courant qui n’intervient pas dans le domaine où les effets 
mécaniques ont de l’influence. Au contraire, la boucle de vitesse, avec une bande passante de 
l’ordre de 75 à 200Hz, et la boucle de position, avec une bande passante de l’ordre de 
quelques Hz à 30Hz, dépendent fortement de la charge et doivent être prise en compte. 
Rappelons que les phénomènes internes à la transmission de puissance 
électromécanique de l’actionneur qui sont ciblés dans cette étude sont les suivants : les 
inerties du moteur et  de charge, l’élasticité globale de transmission, le frottement global et les 
saturations au niveau de l’électronique de puissance et du moteur. Prenant en compte ces 
phénomènes séparément, il en résulte des modélisations simples, mais représentative des 
problématiques d’asservissement en position des actionneurs électromécaniques 
[Coelingh2000, Dequidt2000, Moscrop2001, Van Amerongen2003].  
Contrairement à l’architecture classique, nous supposons ici, que le correcteur de la 
boucle de vitesse est basé sur un proportionnel pur. L’objectif ici n’est pas de développer un 
contrôleur, mais d’évaluer les performances de l’actionneur en boucle fermée en se focalisant 
sur les aspects de stabilité et de rapidité. Dans cette perspective, des correcteurs 
proportionnels permettent un premier réglage pour obtenir efficacement une évaluation des 
performances dynamique du mécanisme sans entrer dans les détails de conception d’un 
contrôleur. Concernant la précision, l’écart statique ne sera pas traité en détail sachant qu’il 
peut être réduit par l’ajout d’un intégrateur qui dégrade cependant la stabilité. 
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Figure V.5 : Architecture classique d’asservissement en position par boucles imbriquées avec pertes 
[Liscouet2010(1)] 
2. INERTIE SEULE AVEC SATURATIONS 
2.1. Modélisation choisie et position du problème 
Pour un système inertiel pur, la première limite provient de la saturation de puissance. 
En effet, les saturations de couple et de vitesse provoquent des non linéarités dans la boucle 
d’asservissement. Comme le montre la Figure V.6, la saturation est considérée comme la 
limitation du couple électromagnétique demandé au moteur. Il s’agit bien ici de représenter 
les limites physiques du moteur que les boucles, même les plus complexes, ne pourront pas 
supprimer. La non linéarité de vitesse et celle de couple sont séparables et ont donc été 
traitées indépendamment dans un premier temps [Naslin1958, Guillon1972].  
L’asservissement est traité du point de vue de la saturation uniquement en poursuite. 
La régulation n’est pas étudiée ici car un intégrateur en amont de la perturbation pourrait 
réduire l’écart statique. Les boucles sont donc constituées de correcteurs proportionnels sur 
les boucles de vitesse et de position dont les gains sont respectivement Kv et Kp, Figure V.6. 
La variable de Laplace est notée de manière anglo-saxonne s pour ne pas confondre avec le 
pas de vis dans la suite de la thèse. La boucle de courant est considérée comme interne au 
moteur et sera modélisée par une fonction de transfert (Hmot). Etant donné que l’étude n’est 
pas ciblée sur le moteur lui-même mais sur les performances globales de l’actionneur associé, 
la fonction de transfert du second ordre (800Hz) est assimilée en basses fréquences à un gain 
pur Kmot pour garder une approche simplificatrice.  
Les paramètres adimensionnels ainsi que les performances limites temporelles sont 
calculées en fonction des grandeurs caractéristiques du moteur : l’inertie globale ramenée sur 
l’arbre moteur Jeq =(JM +JCh /N²) , le couple électromagnétique de saturation en sortie du 
moteur Cmax ,et la vitesse maximale du moteur wmax. Physiquement, la saturation en vitesse 
vient de la saturation en tension du bus DC de l’électronique de puissance. L’hypothèse est 
prise que la saturation de la vitesse de consigne en amont de la comparaison des vitesses est 
équivalente à la limitation de tension. La saturation du couple électromagnétique est placée en 
sortie du moteur, représentant la saturation de courant de l’électronique de puissance associée. 
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Figure V.6 : Schéma bloc de la commande en position (inertie pure, saturation de vitesse et de couple) 
La présence d’une saturation dégrade la stabilité d’un système linéaire stable 
[Meritt1991]. La première étape consiste donc à vérifier la stabilité du système. En plus de 
l’étude analytique des pôles du système, deux approches sont réalisables : 
- L’étude fréquentielle basée sur la première harmonique, qui peut donner 
directement les informations de marges de gain et de phase ; 
- L’étude temporelle qui met en évidence les oscillations de la sortie. Cette méthode 
impose de se fixer des limites physiques de stabilité car il est possible d’améliorer 
de manière virtuelle les performances à l’infini en prenant des gains infinis. Il est 
également difficile de trouver une bonne procédure car la réponse dépend de 
l’amplitude des excitations. 
Le logiciel Matlab/Simulink® a été choisi pour réaliser d’une part les modèles CAO 
d’automatique, permettant ainsi de synthétiser rapidement la commande et les simulations non 
linéaires ; et d’autre part les algorithmes Matlab d’exploration facilitant le pré et post 
traitement. En effet, il est possible de piloter des boucles de paramétrage à partir de Matlab 
tout en gardant les simulations non linéaires et les résultats temporels de Simulink.  
2.2. Analyse temporelle 
On cherche ici à exploiter les méthodes issues de l’étude des systèmes non linéaires à 
non linéarités séparables [Guillon1972]. Le principe est basé sur la définition d’une fonction 
de transfert équivalente à la non linéarité localisée séparable (    ). 
2.2.1. Méthode analytique et équations réduites 
Ici, seule la mise en équation de la saturation de couple est présentée, étant donné que 
les limites de vitesse et de couple sont traitées séparément. L’équation différentielle issue du 
principe fondamental de la dynamique appliqué à l’arbre de sortie du moteur s’écrit alors 
(Figure V.6) : 
Si l’on considère une entrée sinusoïdale                 dans la fonction de transfert 
de saturation, la fonction de saturation, correspondant à l’amplitude du 1er harmonique du 
sinus saturé, peut s’écrire [Meritt1991, Arzelier2004] : 
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Hors saturation, la fonction de transfert Gsat est donc égale à 1 (k=1), ainsi la pulsation 
propre ω0 ainsi que l’amortissement ξ de la fonction de transfert du second ordre issu de 
l’équation (V.2) peuvent s’écrire : 
Pour adimensionnaliser les équations, [Guillon1972], l’hypothèse est prise que l’erreur 
de trainage définit un couple de référence tel que : 
Ainsi la position de référence prise comme la position atteinte par l’inertie 
équivalente, sous le couple Cref et à accélération constante prend pour expression :  
L’équation (V.2)  adimensionnelle s’écrit alors : 
A partir du temps de référence, proportionnel à la pulsation propre d’après la 
définition de la position de référence à accélération constante, les dérivées temporelles 
peuvent s’écrire de la façon suivante : 
Après simplification, l’équation (V.8) devient alors : 
On peut remarquer que l’équation ainsi obtenue est celle d’un système du second 
ordre. La position adimensionnelle est donc une fonction du temps, de la consigne et du 
couple extérieurs réduits (θ̅    t,̅θ  ̅̅̅̅ , Ce t̅̅ ̅̅ ̅  ). Pour un système du second ordre oscillant amorti, 
il est usuel d’imposer un amortissement ξ=0,7 [Chaveau1998]. La fréquence propre 
correspondante est alors déterminée à partir du temps de réponse désiré (
repTω /30  ). Les 
gains de boucle de position et de vitesse sont alors calculés pour correspondre à cette 
fréquence propre, en fixant le gain du moteur Kmot à 1. Par la suite, lors de l’étude des autres 
phénomènes dans les sections suivantes, un réglage plus précis sera proposé. 
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L’objectif étant de calculer les performances dynamiques atteignables à partir des 
spécifications du cahier des charges Le temps et la position de référence sont calculés à partir 
des paramètres connus du cahier des charges (Jeq , Cref , ω0).  
Dans un premier temps, les études de saturation en vitesse et en couple ont été menées 
de manière indépendante. La stabilité s’est avérée être un critère difficile à évaluer. En effet, 
avec la modélisation simplifiée du modèle présenté Figure V.6, les performances optimales 
peuvent être atteintes avec des gains infinis tout en restant dans la stabilité mathématique. La 
stabilité physique a donc été préférée. Elle correspond à l’observation de saturations au niveau 
de l’accélération dues aux saturations du couple ou de la vitesse. La Figure V.7 a) illustre 
l’effet d’une saturation du couple : plus ce couple de saturation est faible, plus on observe de 
« BANG » avec un effet de montée descente et donc d’instabilité. On peut cependant observer 
que quelque soit le nombre de « BANG », le retour à la stabilité est conservé. La Figure 
Figure V.7.b illustre l’effet d’une saturation en vitesse qui se manifeste de la même manière 
qu’une saturation de couple. Plus la valeur de la saturation de vitesse est faible, plus longue 
est la saturation en  accélération. Là aussi, le retour à la stabilité en sortie de la première 
saturation est observé. 
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Figure V.7 : a. Saturation de l’accélération (4 « BANG-BANG », Cmax=0,5Nm) 
   b. Saturation de l’accélération (wmax= 0.8rad/s, 1 seul long BANG) 
Dans un deuxième temps, le couplage entre la vitesse et le couple de saturation a été 
étudié en superposant les deux blocs de saturation dans la boucle d’asservissement. Seuls les 
résultats de ce couplage seront présentés par la suite, où l’on s’intéressera au temps de 
réponse sous contrainte de stabilité, sachant que la précision peut être traitée avec un 
intégrateur. 
Temps de réponse 
Le temps de réponse du système est tracé en fonction des valeurs de saturations de 
couple et de vitesse, Figure V.8. Sur ces courbes figurent les différentes limites de stabilité au 
sens de l’accélération (nombre de « BANG »). En fonction du choix acceptable sur les 
saturations de l’accélération, le couple maximal de saturation et de vitesse de saturation sont 
associés à un temps de réponse à un échelon d’amplitude θref .  
Plus les valeurs de couple et de vitesse maximale diminuent, plus la saturation en 
accélération est atteinte facilement. 
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Figure V.8 : Temps de réponse adimensionnel en fonction du couple et de la vitesse de saturation 
Ces courbes montrent clairement la tendance du temps de réponse en fonction du 
couple de saturation, pour les différentes valeurs de vitesse maximale. En effet, on observe 
une translation des courbes en fonction de la vitesse de saturation. Deux phases peuvent être 
distinguées :  
1. Un plateau où le temps de réponse est constant par rapport au couple maximal de 
saturation. Plus la contrainte en saturation de vitesse est importante (soit une valeur 
wmax faible qui entraine une saturation rapide) plus le temps de réponse est élevé. 
Cependant, on observe que plus wmax est faible, plus le plateau « dure longtemps » : le 
temps de réponse reste constant pour des valeurs de couple de saturation de plus en 
plus faibles. 
2. Dans un deuxième temps, le temps de réponse est inversement proportionnel au couple 
de saturation. Pour des saturations assez faibles en vitesse (wmax >0,006wref) une limite 
asymptotique pour le couple de saturation se manifeste vers : 
Il est intéressant de noter que pour des saturations en vitesse importantes, le temps de 
réponse reste inversement proportionnel au couple maximal de saturation mais il est possible 
de dépasser la limite asymptotique de couple et d’atteindre des couples maximaux plus 
faibles. 
Il peut donc s’avérer judicieux de choisir un compromis entre le couple de 
saturation et la vitesse de saturation pour obtenir un temps de réponse optimal. 
Deux exemples seront présentés à la section suivante afin d’illustrer le lien entre le 
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La représentation logarithmique des courbes précédentes permet d’établir des limites 
de stabilité (BANG d’accélération), représentées Figure V.9 : 
- Sur cette figure, la première limite tracée représente la stabilité absolue : à droite 
de cette limite, c’est à dire en dehors de toute saturation d’accélération, il est 
possible d’obtenir un temps de réponse optimal en fonction des deux saturations. 
- Si l’on accepte une seule saturation de l’accélération avec retour à la stabilité en 
sortie, le domaine de stabilité relative est élargi à la limite du 1
er
 « BANG ». 
Ce graphe facilite la prise de décision pour trouver le meilleur compromis en fonction 
du temps de réponse désiré. Comme l’illustre la flèche de la Figure V.9, correspondant au 
premier cas d’application sur l’actionneur d’une commande de vol, la vitesse maximale doit 
être supérieure à 0,001wref  pour un couple de saturation minimal (0,012Cref) et sans aucunes 
saturations. Cependant, on observe que la vitesse et le couple maximal peuvent être diminués 
si l’on se place dans le domaine à une saturation avec retour à l’état stable en sortie de 
saturation (par exemple wmax=0,4wref, Cmax=0,008Cref). Ce choix peut permettre de diminuer la 
taille du moteur, et il pourrait être pris dans un cas où le profil de mission ne provoquerait pas 
de saturations trop fréquentes. 
 
Figure V.9 : Domaines de stabilité à partir des saturations d’accélération 
2.3. Cas d’applications : actionneurs de commande de vol et de 
contrôle de vecteur poussée d’une tuyère de lanceur spatial.  
2.3.1. Dimensionnement en puissance et lois d’échelle 
Tout d’abord, il est possible de lier les performances dynamiques sous saturations à 
une partie du profil de mission auquel est soumis l’actionneur, en utilisant les lois d’échelles. 
En effet, les lois d’échelles sur les moteurs permettent de lier les limites opérationnelles et les 
caractéristiques d’un moteur, comme le couple max, la vitesse max  et l’inertie. Ainsi, le 
couple de référence précédemment utilisé peut être lié au dimensionnement du moteur, c’est à 
dire à son couple nominal [Budinger2011(2)] 
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Pour l’exemple des moteurs cylindriques, l’inertie du rotor peut être estimée par la loi 
suivante [Budinger2011] : 
Des méthodes ont permis de lier les couples et énergies délivrées par le moteur d’un 
actionneur au rapport de réduction global [Roos2006]. De plus, à partir des lois d’échelles sur 
les composants standards d’un actionneur, il est possible d’obtenir l’expression analytique du  
rapport de réduction global, qui minimise la taille du moteur, en particulier sa masse, en 
prenant en compte son dimensionnement en fonction du rapport de réduction N 
[Liscouet2010(1)]. 
A cette première conclusion doit s’ajouter la contrainte de vitesse maximale 
admissible qui donne une valeur maximale à ce rapport de transmission optimal en fonction 
du dimensionnement en puissance. Ceci permet finalement de lier une partie du cahier des 
charges (critère de masse) aux caractéristiques du moteur et au rapport de réduction global.  
Ainsi, JCh étant imposée par le cahier des charges, l’inertie équivalente est connue : 
Le couple et la vitesse de référence sont alors calculés à partir du dimensionnement en 
puissance, et les performances dynamiques associées peuvent être comparées aux 
performances attendues. 
A partir de ces résultats, une étude temporelle a été réalisée sur des cas purement 
inertiels, en différenciant deux cas: 
1. L’inertie de la charge (ramenée à l’arbre moteur) est négligeable devant l’inertie 
moteur : actionneur de l’aileron (JM N²/JCh=461) 




     
 
Actionneur de l’aileron d’un avion commercial Actionneur de vecteur de poussée d’un lanceur aérospatial 
Inertie de l’aileron autour de son a e 1kg.m² 
Moment max 800Nm 
Rapport de réduction 
global Nopt=32120rad/m 
 
Bras de levier 
45.10-3m 
Bras de levier ≈1.07m 
Inertie de la tuyère selon l’a e de 
rotulage 818kg.m² 
Moment max 450kNm 




Figure V.10 : Schématisation et caractérisation de la charge  
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2.3.2. Actionneur de la commande vol 
L’EMA pour les commandes de vol primaire (aileron) d’un avion de transport 
commercial court et moyen-courrier monocouloir, schématisé Figure V.10 doit répondre à 
différentes exigences [Liscouet2011, Vorst2007]. Le déplacement, la vitesse angulaire ainsi 
que le couple équivalent aux efforts aérodynamiques auxquels est soumis l’aileron sont 
modélisés en fonction de la vitesse de l’avion. Pour illustrer la démarche, seul le cas le plus 
exigeant des hautes vitesses est développé ici. Le débattement de l’aileron est de ±30°, sa 
vitesse angulaire 12°/s et les efforts aérodynamiques nominaux à 800Nm. Le couple maximal 
appliqué par l’actionneur sur la surface de contrôle, fonction de l’inertie et de l’effort 
aérodynamique, est alors de 5650Nm. Lors du dimensionnement en puissance, un moteur 
MAXON (EC60 167131) [MAXON2010] est utilisé comme référence moteur (Jref =8,31.10
-5 













θ0=0,52rad Vitesse (fictive) ramenée au moteur wref =3002,6rad/s 
 Cref =80Nm 
Si l’on souhaite un temps de réponse égal à 3 fois le temps de référence (5,2ms), alors 
il est possible de déterminer le couple de saturation et la vitesse de saturation minimale pour 
se placer dans la zone de stabilité absolue. Les valeurs sont issues de la Figure V.9 : 
L’examen de ces résultats montre que le couple maximal et la vitesse maximale requis 
pour satisfaire l’exigence du temps de réponse sont inférieurs aux valeurs de couple crête et 
de vitesse maximale issues du dimensionnement en puissance (respectivement 1,44Nm et 
1050rad/s). La puissance requise par les contraintes dynamiques est bien inférieure à celle 
demandée par le dimensionnement en puissance. Les saturations de vitesse ou de couple ne 
sont donc pas un paramètre limitant. 
Si le problème est abordé dans le sens inverse, c'est-à-dire, partant du couple crête et 
de la vitesse maximale calculés lors du dimensionnement en puissance, on observe que pour 
diminuer le temps de réponse, on doit sortir de la zone de stabilité absolue (en restant tout de 
même avant la zone de saturation à 1 « BANG ») 
                                                 
2
 Les actionneurs étant des actionneurs linéaires, composés d’un réducteur (rapport de réduction Nred) et d’un 
système vis écrou (pas p/2 ) le rapport global est Nglobal  2πNred)/p 
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2.3.3. Actionneur de contrôle de poussée vectorielle du lanceur VEGA  
L’actionneur de poussée vectorielle (TVC) du premier étage du lanceur VEGA 
[Dée2007] doit déplacer la tuyère à vide à une vitesse de 15°/s et un moment maximal de 
450kNm. L’inertie de la tuyère autour de son axe de rotulage est égale à 818kg.m². Le temps 
de réponse désiré ne doit pas excéder 0,08s pour un échelon de position de θ0=1°. Lors du 
dimensionnement en puissance, un moteur PARVEX (NX420 EAJ) [Parvex2011] est utilisé 
comme référence moteur (Jref =29.10
-5














 Nm  
θ0=0,0175rad Vitesse maximale au moteur wmax =610rad/s  




Vitesse de référence (fictive) ramenée au 
moteur wref = N θ0/tref =1355rad/s 
Pour un temps de réponse minimal, sous la contrainte de stabilité absolue, et un 
rapport de vitesse (wmax/wref) imposé, le couple de saturation associé est :  
Le couple crête calculé à partir des lois d’échelles est de 693Nm, ainsi, pour cette 
application, où la charge est dominante, c’est le couple maximal de saturation qui est 
dimensionnant. 
2.4. Analyse fréquentielle 
2.4.1. Analyse théorique 
Les limites fréquentielles du système, qui peuvent être connues à partir du cahier des 
charges et qui ne prennent pas en compte la forme de la consigne, peuvent être étudiées 
indépendamment de la réponse temporelle. 
Nous allons nous intéresser ici au cas d’une charge purement inertielle et d’une 
réponse en position appartenant aux intervalles suivant : 
|
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Où           et      sont liés au temps de référence avec      
 
 
        
  
Sous l’hypothèse d’un mouvement de charge sinusoïdal pur, le calcul des positions, 
vitesses et accélérations en fonction des limites précédentes permet de former 3 asymptotes. 
Ainsi, sur le diagramme de Bode Figure V.11, il est possible de distinguer les domaines de 
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performances impossibles à atteindre. Ces limites permettent, par exemple, de calculer 
l’amplitude maximale autorisée pour satisfaire une spécification du cahier des charges qui 













Le choix du moteur (Jm) 
joue directement un rôle sur 























Figure V.11 : Domaine fréquentiel 
Les asymptotes de la Figure V.11 sont calculées à partir des équations de vitesse et 
d’accélérations (          ). Les points d’intersection A1 et A2, sont calculés comme suit: 
Le point d’intersection A1 peut ne pas être visible dans le cas où      . 
2.4.2. Cas d’application 
L’intérêt de cette approche fréquentielle est présenté ici à partir d’un actionneur de 
direction d’un train d’atterrissage avant d’un avion monocouloir type A320 [Chevalier2010]. 
L’actionneur développe un couple crête de 8000Nm, pour une vitesse à vide de 20°/s, et un 
déplacement de     . La puissance nominale de 1kW est définie à 10°/s de vitesse nominale. 
Les spécifications imposent une précision de positionnement angulaire de 0,1° et une bande 
passante de 5Hz à -3dB. Suite au dimensionnement en puissance de l’actionneur, l’inertie 
équivalente du moteur réfléchie à la charge est estimée à 1000kg.m². La Figure V.12 montre 
la réponse à un échelon de l’actionneur, mesuré lors d’essais [Chevalier2010] ainsi que les 
limites imposées par le cahier des charges. 
 
                           |    |   
       
       
      
          
                  |  (
       
      





CHAPITRE 5 – PERFORMANCES LIMITES D’UN EMA 
Fabien Hospital 127 
 
Figure V.12 : Limites du domaine fréquentiel de l’actionneur de la direction du train avant de l’A320 
Il est important de noter que la mesure correspond au cas réel, qui possède tous les 
défauts mécaniques, de jeu, raideur et frottement alors que les limites sont uniquement 
calculées pour des limites de saturations. Cependant, ces limites, notamment de vitesse et 
d’accélération, montrent d’ores et déjà que l’actionneur ainsi réalisé attend le maximum de 
ses performances entre 2 et 3Hz. Ces limites correspondent bien à la réalité de l’actionneur et 
mettent en évidence l’intérêt de cette approche qui estime rapidement et efficacement les 
limites de performances dans un domaine fréquentiel indépendamment de la consigne qui sera 
appliquée. De plus, les valeurs de ω1 et ω2 permettent également de retrouver les couples et les 
vitesses de saturations. 
3. JEU ET RAIDEUR LINEAIRE DE TRANSMISSION ET 
D’ACCROCHAGE  
Le jeu a été étudié dans de nombreux ouvrages sur les systèmes mécaniques asservis et 
notamment pour les EMAs [Guodong2007, Ali2008, Naslin1958]. La raideur linéaire impacte 
directement la fréquence propre d’un système mécanique et sa réponse dynamique. Les 
boucles d’asservissement permettent de réduire l’influence de la raideur sur les performances 
dynamiques. Cependant, dans un souci de simplifier la commande et d’apporter de 
l’information à la conception préliminaire, la connaissance de l’influence de la raideur sur les 
performances dynamiques permet une prise de décision rapide [Moscrop2001, Guillon1972]. 
3.1. Position du problème et modélisation choisie  
3.1.1. Modèles de raideurs 
Plusieurs méthodes existent pour linéariser le jeu. Sur la Figure V.13, la courbe 0 
représente le modèle non-linéaire de force élastique en fonction du déplacement. Les courbes 
1 et 2 représentent deux modèles de linéarisation, respectivement dans les domaines de grands 
ou de faibles déplacements. Une valeur d’élasticité équivalente peut alors être obtenue et le 
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Domaine de linéarisation 
L1 
 
Figure V.13 : Linéarisation du jeu 
La valeur d’élasticité équivalente dépend de la méthode de linéarisation utilisée et du 
domaine de linéarisation. On peut remarquer que la linéarisation introduit des paramètres 
supplémentaires à l’élasticité réelle en dehors du jeu (K) et à la valeur du jeu (b) : L 
l’amplitude des différents domaines de linéarisation et  Ke l’élasticité équivalente associée. 
Les 4 méthodes suivantes sont fréquemment utilisées pour linéariser le jeu :  
- La régression linéaire simple : après avoir défini l’intervalle de linéarisation, les 
deux points extrêmes de la courbe non linéaire dans ce domaine sont reliés par 
une fonction linéaire. L’élasticité équivalente est calculée à partir de la nouvelle 
pente : 
- La méthode des moindres carrés [Gauss2009] qui minimise la somme des carrés 
des résidus entre la caractéristique non linéaire et la caractéristique linéaire 
équivalente : 
- La méthode de l’énergie équivalente [Wescott2006] : pour une entrée sinusoïdale, 
l’élément linéaire équivalent qui stocke la même énergie que l’élément non 
linéaire sur un cycle d’amplitude donnée permet de calculer l’élasticité 
équivalente : 
- La méthode de la première harmonique [Mira1990, Meritt1991] est basée sur 
l’hypothèse que le système situé en aval de la non linéarité se comporte comme un 
filtre passe bas : il ne transmet que la première harmonique de la décomposition 
en série de Fourier de la réponse de l’élément non linéaire. La raideur équivalente 
est alors égale à l’amplitude de cette première harmonique et elle est exprimée en 
fonction des temps critiques t1 et t2 et de la période du signal T d’entrée ; 
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Pour garder un modèle suffisamment simple avec peu de paramètres, l’hypothèse de 
deux élasticités équivalentes calculés à partir de la méthode de la régression linéaire simple a 
été adoptée, avec : 
- Une élasticité qui correspond à la valeur de l’élasticité réelle du système pour les 
grandes amplitudes de déplacement, notée ke pour Ke1. 
- Une élasticité très faible pour des faibles amplitudes de déplacement (proche ou 
dans le jeu), notée kj pour Ke2 et proportionnelle à ke : 
Comme on peut le remarquer, le coefficient entre ke et kj étant fixé, l’intervalle de 
linéarisation peut alors être déterminé en connaissant la valeur du jeu b.  
















Figure V.14 : Schématisation de l’EMA linéaire avec son élasticité et son asservissement en position 
- où kCh est la raideur d’accrochage avec la charge (définie par la tige, les embouts 
rotulés et les liaisons cardans) 
- ktr est la raideur de la transmission globale provenant des composants de la 
transmission mécanique 
- ka est la raideur de l’ancrage de l’actionneur à la structure porteuse 
Cette modélisation standard prend comme hypothèse un seul système de vis écrou 
pour transformer le mouvement, avec p/2  le rapport global de réduction. La raideur 
équivalente ke est calculée comme la mise en série des 3 raideurs. Cependant, l’étude portant 
sur la raideur interne de l’actionneur, la raideur d’ancrage à la structure porteuse ne sera pas 
prise en compte. 
Dans cette étude, la vision de la boucle secondaire interne de vitesse comme une 
boucle d’action corrective a été privilégiée, Figure V.15.b. En effet, à la différence de la 
représentation cascade classique, Figure V.15.a, où la boucle interne est réglée avant la boucle 
externe de position, la boucle externe de position est réglée en premier, puis la boucle interne 
sert à améliorer les performances, notamment la stabilité. Les boucles en cascade permettent 
de régler facilement les contrôleurs pour des effets dynamiques bien séparés. Le choix de la 
boucle secondaire permet de représenter la même action qu’un frottement visqueux. Et c’est 
pourquoi, le frottement visqueux a pu être supprimé de la modélisation choisie. 
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a.  Cascade  b.  Boucle secondaire 
ε ε 
 
Figure V.15 : Schéma bloc de la partie commande 
3.1.2. Etat de l’art et objectifs  
Dans un premier temps, pour quantifier la contribution de l’élasticité sur la limitation 
des performances, une étude linéaire a permis de régler le système, dont le schéma bloc est 
présenté sur la Figure V.15, dans l’ordre suivant : stabilité, rapidité et précision (seulement 
l’erreur de trainage) 
Dans un second temps, le jeu non linéaire est introduit progressivement sur le système 
bien réglé, pour déterminer un seuil au-delà duquel les performances sont « trop dégradées ». 
Comme expliqué précédemment, une approche linéaire a été privilégiée en adoptant une 
valeur différente d’élasticité suivant la zone dans laquelle on se trouve. La valeur du jeu b sera 
reliée au cahier des charges (xref) pour ne pas introduire de paramètre supplémentaire et 
correspondre à la démarche illustrée Figure V.16 : 
- A partir des paramètres du cahier des charges (efforts et vitesse du profil de 
mission, masse de la charge, et temps de réponse désiré), le temps de référence et 
la raideur de référence peuvent être établis (1).  
- Pour une élasticité donnée, le réglage des correcteurs (Kp, Kv) est réalisé pour 
obtenir la meilleure rapidité, sous la contrainte de stabilité (2). 
- La précision peut ensuite être calculée pour ce réglage de correcteurs. Une 
première exploration est alors réalisée. Cette dernière permet d’évaluer la 
précision et la rapidité du système en fonction des valeurs d’élasticité et de rapport 
d’inertie est établi (3). 
- Une deuxième exploration est ensuite réalisée (4) afin d’établir la valeur du jeu b 
entraînant une dégradation des performances voir la déstabilisation du système. Le 
point de référence autour duquel l’exploration est réalisée correspond  au couple 













































Cahier des charges 
déstabilisé 
 
Trep   ;   εv   ;  J=f(p) ;  ke 
 
Figure V.16 : Démarche adoptée pour explorer l’influence de l’élasticité et du jeu  
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Lors de l’étude de la raideur des systèmes asservis hydraulique, une question a 
notamment été soulevée par Marcel Guillon [Guillon1972] : « est-ce que la fréquence de 
coupure de l’amortissement peut être reliée à la fréquence propre de l’actionneur ? » Un des 
objectifs est donc ici de lier les fréquences de coupures et la réponse temporelle à l’élasticité 
du système. Cette approche a également été utilisée lors de l’étude du jeu dans un système 
mécanique asservis soumis à la vibration [Ali2008] 
Lors de l’asservissement des systèmes, il est usuel d’augmenter la raideur globale de 
transmission pour résoudre les problèmes de résonance d’origine mécanique [Ellis2004]. Une 
vérification de ce phénomène va donc être réalisée. Cette étude est généralement menée dans 
le domaine fréquentiel où les fréquences et résonances sont facilement observables. Il est à 
noter que l’augmentation du facteur de la résonance peut s’obtenir en augmentant le rapport 
de l’inertie de charge à l’inertie moteur. Cette évolution de l’inertie de charge sera donc mise 
en avant dans la suite des travaux. 
3.2. Influence de l’élasticité linéaire équivalente 















































Figure V.17 : Schéma de la transmission avec raideur équivalente 
Les systèmes linéaires peuvent être étudiés à partir de variables d’état ou avec des 
fonctions de transfert et des transformés de Laplace. Les deux équations différentielles de 
mouvement issues du principe fondamental de la dynamique appliqué à la charge en 
translation et à l’arbre moteur, s’écrivent (cf Figure V.14 et Figure V.15): 
L’équation du second ordre tiré de ce système permet de définir la fréquence propre de 
cet actionneur, qui est de la forme : 
 Le système d’état (V.25) peut alors s’écrire, en tenant compte de la commande du 
couple moteur : 
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Les différentes variables sont adimensionnées à partir des paramètres connus du cahier 
des charges, comme mentionné précédemment Figure V.16.  
Le temps de référence est défini comme le temps mis par la charge pour atteindre la 
vitesse maximale sous l’effort maximal : 
Par soucis de simplicité d’écriture, les transformées de Laplace ont été utilisées (avec 
la notation anglaise de la variable de Laplace s). L’équation globale du mouvement peut alors 
s’écrire : 
Encore une fois, dans un souci d’alléger les écritures, nous poserons   
 
  ⁄ . Passant 
dans le domaine fréquentielle (Laplace-Fourier) l’’équation peut alors se mettre sous la 
forme : 
où le rapport des inerties ̅ et la pulsation propre    du système sont donnés par : 
On remarque ici que cette formule montre bien l’évolution de la fréquence naturelle en 
fonction du rapport d’inertie [Ellis2004]. En effet, l’augmentation de la masse de charge 
implique la diminution du rapport d’inertie et ainsi l’augmentation de la pulsation propre.  
Cette pulsation mécanique est basée sur une modélisation de la raideur et de la masse 
moteur (inertie ramenée à la translation) avec un accrochage fixe, comme elle est représentée 
Figure V.18.a. Cette approche est réalisée du point de vue du moteur, en considérant la charge 
comme fixe. Du point de vue de la charge, la masse du moteur et celle de la charge 
influencent la pulsation propre, Figure V.18.b. Cette pulsation peut être directement calculée 
en multipliant la pulsation de référence par un coefficient qui dépend uniquement du rapport 
d’inertie. 
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 Les valeurs des matrices A, B, C, D sont développées en annexe C.1 
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Figure V.18 :  Modèlisation de la raideur placée cotée moteur (a) ou cotée charge (b) 
A partir des expressions précédentes, l’écart relatif entre les pulsations propres est : 
L’expression précédente fait clairement apparaitre, que plus le rapport d’inertie est 
grand, plus le placement de l’élasticité dans le modèle de simulation a d’influence sur la 
pulsation propre de la transmission mécanique fournie par le modèle et donc de la bande 
passante de la boucle fermée de position. 
Ne sachant pas quel placement est le plus fidèle à la réalité, une élasticité globale selon 
la configuration a) a été choisi afin d’avoir une approche conservatrice dans l’estimation de la 
réponse de la boucle de position fermée. Cependant, le placement proposé n’est pas le cas le 
plus conservateur pour toutes les architectures d’actionneur possibles. Il serait donc 
intéressant, dans de futurs travaux, de pondérer les résultats en fonction des différents 
placements de l’élasticité dans le modèle.  
En introduisant les variables réduites d’effort, de position et de pulsation, l’équation 
(V.32) devient : 
Dans cette équation apparait un couple de référence qui correspond au couple 
permettant à l’arbre du moteur de parcourir un tour lorsque la charge se déplace à 
l’accélération de référence : 
La pulsation mécanique réduite permet de trouver la raideur de référence : 
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L’équation adimensionnelle s’écrit finallement : 
3.2.2. Réponse temporelle  
Dans cette section, la réponse du système équivalent linéaire à un échelon est étudiée, 
indépendamment de l’amplitude, qui est adimensionnalisée à 1.  
Pour définir un domaine de stabilité relative, nous imposons une certaine qualité 
d’amortissement, calculé à partir des pôles du système d’état. Un système a une stabilité 
pratique satisfaisante si tous pôles réels sont à gauche de la droite     et tous ses pôles 
complexes dans le secteur angulaire     du plan complexe à partie réelle négative (Figure 
V.19). Les premières simulations ont montré des pôles complexes très proches de zéro c’est 
pourquoi σ0=0  et       ont été adopté dans un premier temps. Le critère a ensuite été 
amélioré en prenant                . 
 











Figure V.19 : Domaine des pôles 
Pour chaque couple (Kv, Kp), les pôles du système permettent donc de valider la 
stabilité, puis le meilleur couple (Kv, Kp) est déterminé pour atteindre la meilleure rapidité. 
Typiquement, l’augmentation de Kp permet d’améliorer la rapidité alors que la stabilité est 
corrigée avec l’accroissement de Kv. La discrétisation du temps de simulation joue un rôle 
essentiel lors de l’exploration de ce réglage, pour les différentes valeurs de (Kv, Kp).  Pour 
obtenir une discrétisation suffisamment fine, les fréquences maximales et un temps final 
théorique de simulation ont été calculé. Tfin représente alors le temps où la décroissance 
exponentielle du système amorti arrive à 99% de la valeur finale soit : 
Avec Re(p) la partie réelle du pole le plus lent.
4
  
Les résultats présentés dans cette thèse ont été classés selon un critère de rapidité qui 
fixe le couple de correcteurs (Kv, Kp). En effet la rapidité est privilégiée, ainsi le réglage de 
(Kp, Kv) est réalisé pour un jeu de paramètres d’entrées donné ( ̅   ) tel que le temps de 
réponse soit le plus petit possible. Les autres indicateurs de performances (dépassement, 
                                                 
4
 Le programme Matlab pour la stabilité est explicité dans l’annexe C1. 
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facteur de qualité, écart de trainage et de perturbation) sont alors indiqués pour le couple (Kv, 
Kp)
5
 correspondant à la meilleure réponse du point de vue de la rapidité. Les écarts relatifs à 
l’amplitude de la rampe ou à la perturbation peuvent être mesurés, respectivement, dans le cas 
d’une consigne en rampe de vitesse ou dans le cas de la régulation avec un effort de 
perturbation en consigne (au niveau de ε Figure V.15). Ils peuvent également être directement 
calculés à partir des valeurs analytiques suivantes, et donc à partir des valeurs de (Kv, Kp) : 
D’autre critères que la précision auraient pu être privilégiés : la précision 
(correspondant aux écarts de trainage et de perturbation les plus faibles possibles, pour un 
couple ( ̅   ) donné) ou l’amortissement. Cependant, ces approches n’ont pas été jugées 
utiles à la prise de décision en conception préliminaire et n’ont pas été poursuivies. 
L’évolution du temps de réponse minimal en fonction de l’élasticité linéaire 
équivalente et en fonction du rapport d’inertie est présentée Figure V.20. 
 
 
Log(Trep / Tref ) 


















Figure V.20 : Abaque temps de réponse réduit vs rapport d’inertie 
Logiquement, plus la raideur est importante, plus le temps de réponse est faible 
[Ellis2004]. De plus, cet abaque permet de quantifier ce temps de réponse à partir des valeurs 
de masse et de raideur issues du cahier des charges. A partir de cet abaque, il est possible de 
trouver le compromis rapport d’inertie et élasticité en fonction des contraintes imposées par la 
mécanique de l’actionneur et pour un temps de réponse désiré (Trep,désiré), comme l’illustrent 
les flèches de la Figure V.20. Pour des raideurs très grandes, proches de 10
8
N/m et au-delà, il 
est nécessaire de limiter la valeur du gain des correcteurs à des valeurs réalistes et c’est 
pourquoi les courbes s’arrêtent pour ke=kref=2,5.10
9
N/m. En effet, pour des gains et des 
rigidités infinies, il serait possible de faire tendre le temps de réponse vers 0 ce qui n’est pas 
                                                 
5
 Les tables de données de Kp et Kv en fonction de l’élasticité et du rapport d’inertie, pour le meilleur temps de 
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réaliste. Autour des valeurs usuelles des raideurs de systèmes mécaniques qui sont en pratique 
de l’ordre de 105 à 107N/m, le temps de réponse est divisé par 10 lorsque la raideur est 
multipliée par 10. La discrétisation lors de la détermination du couple (Kp, Kv) expliquent que 
les valeurs ne soient pas totalement lissées (boucle réglage Figure V.16). Cependant,  l’étude 
de l’allure du temps de réponse en fonction du rapport d’inertie, fait clairement apparaitre 
deux zones : 
- Zone 1 : quel que soit la valeur de l’élasticité linéaire, le temps de réponse décroit 
linéairement dans l’échelle logarithmique (soit une loi en puissance) en fonction 
de l’inertie, pour un rapport d’inertie inférieur à 0,8. La valeur du temps de 
réponse dépend d’une constante, fonction de la raideur ke , qui ne peut pas 
s’exprimée sous une forme simple et qui doit être mesurée sur les abaques : 
- Zone 2 : le temps de réponse augmente significativement avec l’augmentation du 
rapport d’inertie. Là aussi, la loi peut s’exprimer comme une fonction linéaire du 
logarithme du rapport d’inertie et d’une constante de ke . 
Il est intéressant de remarquer que le rapport optimal se rapproche de la valeur 
optimale du rapport de transmission, permettant la meilleure capacité d’accélération. En effet, 
lorsque que √         , le rapport est optimal et le temps de réponse est légèrement 
supérieur à l’optimum.  
On notera également que cette méthode ne prend pas en compte la limitation du couple 
transmis par le moteur. Une saturation doit être ajoutée pour modéliser de manière plus 
réaliste l’asservissement. La prise en compte de cette saturation pourrait être réalisée en 
pondérant fortement le temps de réponse lorsque le couple dépasse le couple maximal de 
saturation.  
En conclusion, il apparait que le temps de réponse est minimal pour un rapport 
d’inertie proche de 0,8 et que le temps de réponse diminue avec l’augmentation de la 
raideur jusqu’à une saturation à 10
8





N/m, le temps de réponse est divisé par 10 lorsque la raideur est multipliée par 10. 
Prise en compte du jeu (élasticité équivalente kj) 
Le but ici est de mettre en évidence la dégradation des performances introduites par le 
jeu. La valeur du jeu est liée aux paramètres de référence, calculés à partir du cahier des 
charges de l’actionneur (Figure V.16). Cette valeur est donc adimensionnalisée à partir du 
déplacement de référence (xref), qui est aussi choisi pour l’amplitude de l’échelon, afin de 
garder une valeur de consigne dans les mêmes proportions que le jeu étudié. La formule 
précédemment choisie pour exprimer le jeu est la suivante : 
Pour les différentes valeurs de ke et  ̅, la valeur réduite du jeu est déterminée comme 
la limite à partir de laquelle le jeu dégrade la performance selon les 2 critères suivants : 
- Le système reste stable mais la réponse (en position) est deux fois plus lente que 
la valeur initiale obtenue pour le système parfaitement réglé (nommée 
Dégradation acceptable dans la Figure V.21) 
   (    ̅̅ ̅̅ ̅)                    ̅         ̅      (V.46) 
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- La réponse en position du système diverge : le système est instable (Perte de 
stabilité) 
Il a été observé lors des mesures que les conclusions présentées dans [Ali2008] sont 
vérifiées : le jeu n’influence pas la période des oscillations mais uniquement leur amplitude. 
La Figure V.21 présente, en fonction du rapport d’inertie et pour différentes valeurs de ke, la 
valeur réduite du jeu produisant une dégradation acceptable de la réponse temporelle d’une 
part et celle amenant la perte de stabilité d’autre part. 
La discrétisation lors de l’exploration des différentes valeurs de b peut être affinée 
pour lisser les courbes de la Figure V.21 mais une tendance nette peut déjà se dégager. En 
effet, on observe qu’une valeur de 0,0447 est la première limite de dégradation pour des 
raideurs faibles. Lorsque le rapport d’inertie augmente, on observe une chute rapide de la 
valeur du jeu admissible avant dégradation. Il en est de même pour la perte de stabilité qui se 
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Figure V.21 : Abaque du jeu réduit en fonction du rapport d’inertie et de la raideur 
Lorsque le rapport d’inertie  ̅ devient grand (>1) on observe rapidement des 
oscillations entretenues pour des valeurs faibles de jeu, mais tout en gardant une réponse 
stable et proche de la réponse au système linéaire. Pour un rapport d’inertie supérieur ou égal 
à 20, dès l’apparition d’un jeu même infime, il y a divergence de la réponse en position. 
3.3. Cas d’applications  
Trois cas d’application du domaine aéronautique aux caractéristiques de masse et de 
spécifications dynamiques très différentes, présentées sur la Figure V.22, ont été choisis :  
- l’actionneur de la tuyère du lanceur Vega, où l’inertie de charge est grande avec 
une rapidité et une précision requises très importantes ; 
- l’actionneur d’un aileron d’un avion commercial monocouloir (type Airbus A320) 
où l’inertie de charge est légèrement plus faible que celle du moteur ; 
- l’actionneur d’un aérofrein d’un avion commercial (type Dassault Falcon) où 
l’inertie de charge est bien plus petite que celle du moteur.  
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Figure V.22 : Schématisation des raideurs d'accrochage et de transmission 
3.3.1. Actionneur de poussée vectorielle de VEGA 
Une partie du cahier des charges de l’actionneur du premier étage du lanceur 
commercial VEGA [Dée2007] est présentée section 2.3.3. La masse de charge correspond à 
l’inertie ramenée en sortie d’actionneur à l’aide du bras de levier (Lb²). Les lois d’échelles ont 
permis, suite au dimensionnement en puissance, de calculer l’inertie du rotor du moteur, pour 
le meilleur rapport de réduction (cf section 2.3.1). Le cahier des charges se résume alors à : 
Ces données permettent alors de calculer les variables de référence et le rapport 
d’inertie : 
Pour satisfaire l’exigence du temps de réponse de 0,08s,  l’élasticité équivalente 
associée doit être supérieure à 10
9
N/m (flèches sur Figure V.20) ce qui est difficilement 
réalisable. En effet, la technologie actuelle de transmission et d’accrochage permet d’atteindre 
des raideurs voisines de 10
7
N/m et leur association diminue la raideur équivalente. 
Une augmentation du rapport d’inertie, c'est-à-dire une augmentation de l’inertie 
moteur permettrait d’atteindre la spécification de 0,08s pour une raideur plus faible (cf abaque 
Figure V.20). Ce résultat est remarquable : en effet, le rapport d’inertie n’est plus imposé par 
le dimensionnement en puissance mais par la commande. Pour le rapport d’inertie optimal de 
0,8, l’élasticité associée au temps maximal de réponse est alors k=        N/m, ce qui parait 
réalisable.  
Pour cette valeur minimale d’élasticité, le trainage εv et l’écart de perturbation εd 
peuvent être calculés et comparés aux spécifications. L’écart de perturbation est négligeable, 
même pour l’effort nominal. Leurs valeurs sont calculées à l’aide des tableaux (Kp, Kv) en 
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On considère désormais le jeu, d’après l’abaque Figure V.21. A partir de 5μm de jeu, 
le temps de réponse est dégradé. Si le jeu dépasse 75μm, la stabilité est perdue.  
Il est également possible de comparer la pulsation propre mécanique ωm (V.33) de 
l’actionneur  si on l’assimile à un système du second ordre à amortissement critique pour 
lequel Trep =3/ωc : 
On retrouve un résultat couramment observé : la fréquence propre mécanique doit 
donc environ 2 fois plus grande que la bande passante de la boucle de position. Cependant, 
pour avoir un minimum d’influence de la raideur de transmission sur la réponse en position, il 




3.3.2.  Aileron d’un avion commercial monocouloir 
Les spécifications du cahier des charges nécessaires à cette étude sont :  
Les paramètres de référence peuvent alors être établis : 
Ici, la raideur minimale de l’actionneur asservi en position qui impacte le « flutter » 
(vibrations aéro-servo-élastiques) est imposée par le cahier des charges. Le but est donc de 
calculer le temps de réponse minimal en fonction du choix de l’inertie du rotor du moteur. La 
valeur de la raideur équivalente globale kCdC est supposée fixée par le cahier des charges à 
10
7
N/m. Si, de plus la raideur d’ancrage est connue, il est possible d’estimer la raideur 
équivalente ke de de l’actionneur. Pour ka =5.10
7
N/m :  
D’après l’abaque Figure V.20, le temps de réponse est optimal pour  ̅      et vaut 
0,103s. En conséquence, la valeur cible de l’inertie moteur associée peut être estimée, en 
fixant le rapport de réduction selon l’équation (V.14) : 
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D’autre part, la dépendance de l’inertie au rapport de réduction α décrite par la loi 
d’échelle montre que la valeur minimale du temps de réponse ne peut pas être atteinte. En 
effet, l’inertie moteur calculée à partir du dimensionnement en puissance, pour le rapport de 
réduction optimal, conduit à une augmentation du temps de réponse de 6% :  
Le temps de réponse reste cependant bien plus faible que le temps minimal spécifié 
par le cahier des charges (0,35s). Nous vérifions ainsi que ce choix de moteur est donc tout à 
fait compatible avec le cahier des charges.   
Il est également possible de comparer la pulsation propre mécanique de l’actionneur à 
la pulsation de coupure de la boucle de position réglé pour la rapidité : 
On observe alors que la raideur de transmission n’aura quasiment pas d’influence sur 
la réponse dynamique de l’actionneur de la commande de vol (        
3.3.3.  Aérofrein d’un avion commercial  
Il s’agit ici du cas présenté dans le chapitre 1, où l’actionneur hydraulique est 
remplacé par un EMA pour déplacer l’aérofrein d’un avion commercial. Les données issues 
du cahier des charges et du dimensionnement en puissance, pour un rapport de réduction 
optimal (V.14), sont les suivantes : 
Les variables réduites et le rapport d’inertie sont alors : 
L’abaque de la Figure V.20 indique que le temps de réponse atteignable pour ce 
rapport d’inertie est très largement inférieur au temps de réponse spécifié, même pour les 
élasticités les plus faibles de l’abaque. Lorsque l’inertie de charge, ramenée à l’arbre moteur, 
est bien plus faible que l’inertie moteur, on remarque alors que la raideur de transmission 
n’influence pas le temps de réponse. Il serait alors judicieux d’intégrer la raideur d’ancrage 
car elle pourrait réduire la dynamique atteignable (effet aux fréquences plus faibles). 
Pour ce rapport d’inertie, la présence d’un jeu, qui dégrade fortement la raideur au 
voisinage de l’effort transmis nul, engendrerait directement l’instabilité. Ceci montre 
l’importance de spécifier en amont la précontrainte. Dans des futurs travaux, il sera 
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intéressant de quantifier la précontrainte nécessaire à l’élimination du jeu et son influence sur 
les frottements. 
4. PERTES PAR FROTTEMENTS 
Dans cette partie, le but est de proposer des pistes de solutions pour la conception 
préliminaire, à partir des performances limites atteignables en présence de frottement : 
frottement sec,  frottement visqueux, proportionnel à la charge. Comme précédemment, dans 
le cas du jeu avec une raideur non linéaire ou de la saturation, le frottement non linéaire est 
complexe à simuler. L’étude temporelle sera donc privilégiée pour étudier la réponse du 
système [Armstrong1996]. Le temps de réponse et les écarts statique, dynamique ou de 
perturbation seront mis en avant lors de l’étude en poursuite et en régulation. 
Après avoir rappelé les phénomènes important du frottement et les grandes approches 
de sa modélisation, un modèle simplifié de frottement sera choisi. Une première étude 
permettra alors d’étudier l’influence du frottement sec sur le temps de réponse. Une étude plus 
générale sera ensuite effectuée pour déterminer le lien entre le rendement mécanique de 
l’actionneur et sa réponse dynamique. Le rendement est souvent utilisé en conception 
préliminaire comme indicateur des pertes par frottement, c’est pourquoi cette approche a été 
développée. L’influence de la différence entre le rendement inverse et le rendement direct sur 
l’asservissement sera alors mise en avant. 
4.1. Position du problème et modélisation  
4.1.1.  Modélisation du frottement 
Il existe de nombreux ouvrages sur les modèles de frottements dans les systèmes 
mécaniques et en particulier dans les EMA [Maré2011, Nouailletas2009]. En effet, suivant le 
niveau de détail recherché, des modèles plus ou moins complexes sont mis en place, rendant 
compte des phénomènes macroscopiques suivants :  
- Collage (stiction) : frottement statique, le solide reste immobile par rapport au 
support tant qu’il y a adhérence. 
- Pré déplacement (pre-sliding) : alors qu’il y a collage, les aspérités en contact 
présentent un comportement élastique sans qu’il y ait glissement relatif. 
- Augmentation du frottement statique (rising static friction) : dépendance entre la 
durée de la phase de collage et la valeur de l’effort de démarrage (breakaway 
force) 
- Effet de Stribeck : variation du frottement en fonction de la vitesse due à la mixité 
du contact visqueux/sec dans la zone de transition sec/hydraulique (lubrification 
mixte) 
- Frottement visqueux : à vitesse élevée, le frottement est proportionnel à la vitesse 
de glissement car le solide n’est plus en contact direct avec le support mais avec 
son lubrifiant. 
- L’effet quadratique visqueux (à vitesse très élevée, le frottement est proportionnel 
au carré de la vitesse de glissement) est moins souvent pris en compte.  
- Les hystérésis avec mémoire non locale (hysteresis behavior with nonlocal 
memory), phénomènes qui sont eux-aussi moins souvent pris en compte. 
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Les modèles associés à ces phénomènes reflètent l’évolution des découvertes dans le 
domaine de la tribologie. Ces derniers peuvent être des modèles quasi-statiques ou des 
modèles dynamiques.  
Il existe plusieurs modèles dynamiques permettant de représenter les pré-déplacements 
dus à l’élasticité des adhérences lors du contact. Le solide peut alors se déplacer soit en 
glissant, soit en déformant les liaisons lors des phases de collage. Les trois modèles 
dynamiques les plus courants qui permettent de représenter ces phénomènes,  sont : le modèle 
de Dahl [Dahl1968], le modèle de LuGre [Li2009] et le modèle reset integrator 
[Haessig1991]  proche du modèle  Bristle. Ces modèles sont souvent utilisés dans les 
problèmes de contrôle-commande car ils résolvent parfois l’influence de la discontinuité, en 
introduisant un comportement élastique lors de la rupture d’adhérence. Toutefois, les 
simulations peuvent être très lentes, et demande généralement la connaissance d’un grand 
nombre de paramètres 
Des modèles élasto-plastiques plus complexes permettent de représenter la totalité des 
phénomènes mais au prix d’une augmentation importante du nombre de paramètres [Canudas 
deWit1999, Dupont2000] 
La Figure V.25 présente les modèles quasi-statiques existants. Ce sont des 
modélisations non linéaires qui peuvent être superposées, chacune complétant le modèle 












Figure V.23 : Exemples de modèles de frottement : a) modèle de Coulomb, b) modèle ‘Coulomb + 
visqueux’, c) modèle ‘Coulomb + visqueux + statique’ d) modèle complet avec effet de Stribeck. 
Le modèle de Coulomb suppose un frottement constant quelle que soit la vitesse 
[Coulomb1785]. Fc est la force du frottement de Coulomb, proportionnelle à la force normale 
appliquée au solide. Ce modèle, très simple à mettre en œuvre est très largement utilisé dans 
les débuts d’études.  
Le modèle visqueux rend compte, comme expliqué précédemment, d’un frottement 
proportionnel à la vitesse. Il peut être superposé à un modèle de Coulomb et à un modèle 
statique. La force de frottement Ff est alors calculé à partir d’une valeur de frottement plus 
élevée Fs avant glissement et d’un frottement visqueux, de coefficient  . 
Le modèle de frottement de Stribeck permet de maîtriser la décroissance entre la force 
de collage (Fs) vers l’effort de glissement (v ≠ 0  à l’aide la vitesse de référence de Stribeck 
Vs. Le frottement est alors généralement exprimé selon la fonction suivante : 
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où le paramètre n permet de contrôler la courbure de la fonction au voisinage de zéro 
et souvent fixé à 1 ou 2 pour simplifier le modèle. 
Cependant, lors de la simulation, le changement de signe lors de l’inversion des 
vitesses provoque des discontinuités (fonction sign). C’est pourquoi la fonction sign est 
souvent approximée à l’aide d’une fonction tanh. Il existe aussi des modèles de simulation 
spécifiques qui permettent de représenter la non linéarité des modèles quasi-statique 
(« rendez-vous », Karnopp …)  
En effet, pour l’étude de l’asservissement, où le système doit stabiliser autour d’une 
vitesse nulle, il est impératif de simuler de manière robuste le changement de signe. Le 
modèle de Karnopp [Karnopp1985] a pour but de résoudre les problèmes de convergence 
pour les vitesses évoluant autour de zéro. Dans un intervalle numérique [-Vε ;Vε], la vitesse est 
considérée comme négligeable et donc nulle. Alors, les frottements sont exprimés comme une 
fonction du signe de la force d’entrée u et sont associés à une deuxième sortie vm , vitesse 
fictive (Figure V.24) 
Avec ce modèle, les mouvements de stick-slip (collage-décollage) sont bien modélisés. 
Il ne présente pas de dérive pour des petites variations de u. Le passage du frottement 
dynamique Ffd au frottement statique Ffs ne présente donc pas de discontinuités. Sur la Figure 
V.24, le modèle statique est une représentation schématique de la fonction min(|u|,Fs). Dans 
l’équation précédente, l’effet Stribeck n’est pas représenté mais il peut également être ajouté à 






























Figure V.24 : Modèle de Karnopp 
Après ce bref état de l’art sur les principales modélisations du frottement, avec leurs 
origines physiques, un modèle ayant un nombre raisonnable de paramètres a été choisi. En 
effet, le concepteur doit limiter les phénomènes pris en compte en fonction du temps de 
modélisation dont il dispose et de la qualité des capteurs pour l’identification des paramètres 
et des caractéristiques de l’actionneur. 
En conclusion, pour l’étude des performances dynamiques d’un EMA en vue de la 
conception préliminaire, le modèle quasi-statique à deux entrées de Karnopp est jugé 
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démarrage et le frottement visqueux. C’est donc cette modélisation qui sera utilisée dans la 
suite des travaux. 
4.1.2. Objectifs et modèle de simulation associé 
L’actionneur est modélisé de manière très simplifiée dans le but d’isoler le frottement 

















Figure V.25 : Schéma de la transmission avec frottement sans raideur 
Comme précédemment, lors de l’étude de l’élasticité, le rapport global de réduction  
de l’actionneur est supposé égal à p/2 . Le frottement de la charge sur son support est pris en 
compte. Les frottements dans le réducteur et dans le vis/écrou sont considérés grâce à un 
rendement direct équivalent qui sera explicitement lié au modèle de frottement dans la section 
suivante. Le frottement de la charge sera pris en compte dans le modèle global de frottement 
en ramenant l’inertie de charge à l’arbre moteur.  
Il est important de noter qu’aucune raideur de transmission n’a été introduite dans 
cette modélisation, afin d’isoler l’influence du frottement seul. De ce fait, les conditions de 
stabilité (et d’instabilité) ont été difficiles à établir, comme nous le verrons par la suite dans 
les sections suivantes. 
Ainsi, pour la simulation de l’asservissement, le frottement peut être représenté à 
l’aide d’une unique fonction générique non linéaire (NL) qui peut prendre deux formes : 
- Le couple de frottement Cf est exprimé par un frottement de Coulomb constant 
associé à un frottement visqueux implémenté avec le modèle de Karnopp. 
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Figure V.26 : Schéma bloc de la chaine d’opération et de la commande proportionnelle 
A partir de cette modélisation, l’objectif est l’étude de l’influence du frottement sur les 
performances limites. Elle sera menée sous les deux aspects de commande : 
- en poursuite : observation de x/x* pour un effort extérieur constant (pris égal à 0) 
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- en régulation : observation de x/Fpert  pour un échelon d’effort extérieur et une 
position de consigne nulle (    ). 
Cette approche du frottement par une fonction et des modèles de simulation associés 
est celle de l’intégrateur, qui synthétise la commande et l’asservissement du système. Du 
point de vue du concepteur de l’actionneur, c'est-à-dire celui qui réalise le dimensionnement 
en puissance, le frottement est généralement considéré à partir du rendement. C’est pourquoi 
le rendement est introduit dans une seconde étude.  
Cependant, les rendements direct et indirect doivent être pris en compte pour 
représenter les cas de charge aidante ou de charge résistive. Ainsi, l’influence de la différence 
entre le rendement inverse et le rendement direct sur les performances de l’EMA sera 
examinée. 
La démarche d’étude est alors la suivante : 
- Les paramètres du cahier des charges (efforts et vitesse du profil de mission, 
masse de la charge, et performances dynamiques désirées), permettent d’établir le 
temps de référence et d’estimer l’inertie moteur (1). L’effort de frottement Ff  est 
lié au frottement de Coulomb Fc, ou au rendement η, en fonction de la 
modélisation choisie. Le rapport entre Fc et Fref permet d’associer l’effort de 
frottement au temps de référence.  
- Dans un deuxième temps, pour un effort de frottement donné, le réglage des 
correcteurs (Kp, Kv) est réalisé pour obtenir la meilleure rapidité tout en respectant 
les conditions de stabilité, qui sera détaillée dans les sections suivantes (2). 
- La précision statique peut ensuite être calculée analytiquement pour ce réglage de 
correcteurs. Enfin, le domaine d’exploration de la rapidité et de la précision du 
système est établi en fonction du rapport d’inertie seul et du frottement (3). 
- Dans une seconde exploration, l’influence de l’effort de perturbation sur la 
précision est observée. Un effort de perturbation est donc appliqué au système 
précédemment réglé afin d’observer la variation de l’écart en fonction de l’effort 
pour ce réglage en rapidité et en stabilité (4). 
Il est vrai qu’un intégrateur en amont de la perturbation ou l’anticipation forcée sont 
des alternatives pour tendre à annuler l’écart statique. Cependant, un problème de cycle limite 
peut apparaitre [Guillon1972]. L’écart statique (εs) et l’écart de perturbation (εd) calculés pour 
le système le plus rapide seront donc des indicateurs de précision qui apportent une limite 
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Figure V.27 : Démarche d'étude de l’influence du frottement 
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4.2. Etude sur un cas particulier SYRENA 
Dans un premier temps, un cas particulier est étudié, dans lequel le rendement n’est 
pas introduit mais seul le frottement sec et le frottement visqueux sont implémentés. Le 
modèle de Karnopp est alors utilisé. 
4.2.1. Présentation et mise en équation 
Il s’agit d’un actionneur de vannes d’admission d’air pour une turbine aéronautique  
[SYRENA2010]. La charge présente une raideur par rapport au bâti qui ne change pas 
significativement les résultats mais qui est spécifiée dans le cahier des charges et donc gardée 
dans l’étude. Le frottement entre la charge et son support est essentiellement un frottement sec 
qui sera simulé à l’aide du modèle de Karnopp. Comme expliqué précédemment, section 
4.1.1, l’effet de Stribeck  et le frottement visqueux interne au modèle de Karnopp ont pu être 
négligés dans cette approche pour diminuer le nombre de paramètres du modèle. 
Si la dynamique moteur n’est pas prise en compte, il est possible de donner une 
représentation mécanique aux effets de la commande sur l’actionneur, modélisée Figure 
V.28.b : 
- La multiplication de l’écart de position par le gain de la boucle de position est 
équivalente à un effet élastique de raideur Kp ; 
- Le retour en vitesse équivaut à un frottement visqueux de coefficient Kv, Hmot. 
Comme il a été mentionné précédemment, la raideur de transmission n’est donc pas 
considérée dans ce modèle, afin d’isoler l’effet du frottement des autres phénomènes. De ce 
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a. Schéma technologique mécanique 
b. Schéma technologique du point 
de vue de la commande 
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Figure V.28 : Schéma technologique et modèle Matlab/Simulink® 
A partir du modèle de la Figure V.25, les équations du principe fondamental de la 
dynamique permettent d’établir l’équation différentielle suivante : 
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Avec, dans le cas présent :  
Comme précédemment, les variables réduites peuvent être établies à partir du cahier 
des charges et notamment le temps de référence qui est le temps mis par la charge pour 
atteindre la vitesse max sous l’effort max. Ici, la valeur de l’effort statique de Coulomb est 
une spécification du cahier des charges, il est donc relié de l’effort extérieur maximal. Ainsi, 
le temps de référence pour cet actionneur est de 10
-2 




Pour rappel, le rapport d’inertie dépend de l’inertie moteur et du rapport de réduction 
(       ) 
4.2.2. Etude en poursuite : démarche et résultats 
L’influence de l‘amplitude de l’échelon d’entrée a été étudiée pour un effort extérieur 
de perturbation nul. Les valeurs de consigne qui ont été testées et qui sont liées au cahier des 
charges (à la position de référence) sont les suivantes : xref, 10xref et 100xref. La variation de la 
valeur de frottement et de raideur n’est pas réalisée ici car elle est liée au temps réduit.  
La stabilité est un critère difficile à mettre en place dans cette modélisation. En effet, 
une méthode consisterait à comparer le travail dissipé par le frottement au travail fourni 
[Guillon1972]. Au même titre que cette méthode, l’étude de la stabilité par la méthode directe 
de Lyapunov [Arzelier2004] peut se baser sur l’examen d’une seule fonction scalaire : 
l’énergie mécanique du système. En effet, il s’agit de vérifier si l’énergie totale est dissipée de 
manière continue pour rejoindre finalement un point d’équilibre. 
L’étude de la stabilité au sens de Lyapunov consiste à étudier les trajectoires du 
système quand l’état initial est proche d’un état d’équilibre local. L’énergie mécanique de 
l’actionneur modélisé sur la Figure V.28, peut être définie comme une fonction de Lyapunov 
V θ t   (énergie cinétique et potentielle de la raideur de charge) : 
Le point d’énergie mécanique nulle est le point d’équilibre. La stabilité asymptotique 
implique donc la convergence de l’énergie vers 0. L’instabilité est liée à la croissance de 
l’énergie mécanique. Les propriétés de stabilité peuvent être caractérisées par la variation de 
l’énergie mécanique au cours du temps, soit : 
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D’après les équations (V.62) et la Figure V.28, l’inégalité s’exprime alors : 
Cette inégalité permet de retrouver la méthode de Guillon en calculant le travail fourni 
sur une période d’oscillation                 une fois que la consigne est fixée à la valeur 
finale (        . Etant donné que l’étude est réalisée en poursuite, l’effort de perturbation 
est nul. 
Le signe de  ̇ étant déterminé, le calcul de chacune des intégrales permet d’écrire : 
Cette inégalité est toujours vérifiée, ainsi, quelle que soit la valeur de Kv le système 
tend à se stabiliser. Les limites qui peuvent alors être observées sont des limites physiques de 
stabilité, notamment la valeur du premier dépassement (overshoot) [Ellis2004]. Suivant les 
applications, la limite du premier dépassement peut être fixée entre 5% et 30% de la consigne. 
Ici, seules les réponses dont le dépassement est inférieur à 5% sont gardées.  
Il est important de noter également que l’échelon a un impact sur la valeur minimale 
du gain de boucle de position Kp. En effet, à l’instant initial (   ̇    , une première 
excitation doit être appliquée pour que le système sorte de sa position d’équilibre à l’origine. 
Plus l’amplitude de la consigne est élevée, plus le gain minimal à fournir est faible. Au 
contraire, la valeur minimale du gain est d’autant plus importante qu’il y a de frottement sec. 
L’inégalité sur le gain de boucle de position est donc la suivante : 
Finalement, la limite physique de stabilité ne peut s’obtenir qu’en imposant une 
saturation du moteur, étant donné que la raideur de transmission n’est pas prise en compte 
dans cette modélisation. Les temps de réponse seront donc dépendants du couple de saturation 
qui est lié à l’inertie moteur et à une référence donnée : 
De plus, l’écart statique pour un échelon x* peut être calculé analytiquement. On 
remarque au passage que la relation permet également de calculer une valeur minimale de Kp 
dans le cas où le cahier des charges impose un écart minimal de position et en absence 
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d’action intégrale. L’expression de l’écart statique relatif (par rapport à la consigne) est le 
suivant : 
La propagation de cet écart en fonction du temps est l’ITAE (Integral of Time 
Absolute Error). Bien que le problème ne se présente pas ici, l’indicateur (V.74) peut parfois 
être limité car il ne prend pas en compte les variables d’état internes qui pourraient osciller 
alors que la sortie est stabilisée (phénomène qui sera observé sur le banc d’essai au chapitre 
suivant). Les gains Kp et Kv sont donc réglés pour minimiser à la fois le temps de réponse à 
5% et le critère ITAE tout en restant dans le domaine de stabilité. Pour pénaliser fortement les 
dépassements supérieurs à 5%, un facteur de pondération est directement appliqué à l’écart : 
Temps de réponse  
La limite physique de stabilité est imposée par le choix du couple de saturation. Afin 
de tracer le temps de réponse en fonction du rapport d’inertie, pour les 3 valeurs d’échelon de 
consigne, il est proposé de lier le couple de saturation à l’inertie pour n’avoir qu’un seul 
paramètre supplémentaire correspondant à une référence moteur. Ainsi, à partir de l’équation 
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Pour pouvoir parcourir un grand intervalle de masse et de couple de saturation, tout en 
gardant un domaine de simulation réaliste (limites technologiques) la discrétisation lors de la 
détermination du couple (Kp, Kv)
6
 a été gardée assez grossière (boucle réglage Figure V.27). 
Le lissage des courbes nécessiterait des temps de calcul beaucoup plus longs sans apporter 
une réelle amélioration des conclusions. Les sauts au niveau des valeurs s’expliquent 
également par la discontinuité dans la détection du temps de réponse minimale qui peut être 
mesuré à +5% ou à -5%. 
Lorsque l’on observe l’allure des courbes Figure V.29, il apparait que le logarithme du 
temps de réponse réduit augmente linéairement par rapport au logarithme du rapport d’inertie. 
Il est donc judicieux d’approximer le temps de réponse réduit pas une fonction en puissance 
du rapport d’inertie. De plus, la diminution de la référence moteur provoque une translation 
des temps réduits vers le bas ainsi qu’un léger changement de pente : un diminution du couple 
de saturation (implicite) entraine une augmentation du temps de réponse, résultat en accord 
avec la section 2.2.1.  
L’équation du temps de réponse réduit est alors : 
Avec C1 qui ne varie pas linéairement en fonction de l’échelon et de la référence 
moteur et C2 qui semble avoir la forme d’une fonction puissance de ces deux variables. Des 
disparités, dues à la discrétisation de (Kp, Kv), ne permettent d’établir une loi robuste et 
indépendante du cas d’application initial. 
Lors des itérations, on observe logiquement que le meilleur réglage s’obtient en 
partant d’une phase stable où le frottement sec domine (décroissance linéaire) pour arriver à 
une stabilité dominée par un phénomène visqueux (décroissance exponentielle). 
Quel que soit l’amplitude de l’échelon, l’allure reste inchangée. On remarquera 
cependant que plus l’échelon est grand, plus le temps de réponse est important et que cet effet 
n’est pas linéaire. 
Pour ces meilleurs temps de réponse, le critère     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ réduit a été tracé en fonction du 
rapport d’inertie et de la référence moteur, Figure V.30.  
                                                 
6
 Les valeurs de Kp et Kv sont présentées en annexe C.2 
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Figure V.30 : ITAE en fonction du rapport d’inertie en présence de frottement sec. 
On observe une augmentation de l’écart statique en fonction de la référence moteur. 
De nouveau, une loi puissance avec des paramètres dépendants de l’échelon de consigne et du 
couple de saturation peut être identifiée. Elle semble être linéaire tant que les saturations ont 
des valeurs suffisamment grandes. 
Sur cet abaque, il est possible d’estimer un temps de réponse à partir des conditions du 
cahier des charges et pour une erreur maximale souhaitée. L’inverse est également réalisable : 
pour une valeur de frottement sec donnée, l’écart statique limite pour le temps de réponse 
limite peut être déterminé. 
Dans le cadre du projet SYRENA, le dimensionnement en puissance a conduit à un 
moteur dont le rotor présente une inertie de               ̅        et une référence Parvex 
de moteur               
               . Pour un échelon correspondant à une course de 
50mm (10xref), le temps de réponse estimé est de 0,08s (soit 8tref) d’après l’abaque Figure 
V.29. Ceci est bien inférieur au temps de réponse maximal imposé par le cahier des charges 
(0,1s). Ainsi, pour ce cahier des charges donné, les performances atteignables en commande 
proportionnelle pure sont totalement fixées par le cahier des charges et le dimensionnement en 
puissance. Il s’avère alors que les performances atteignables sont en adéquation avec les 
performances désirées. 
En revanche, vis-à-vis d’un cahier des charges plus exigeant, qui imposerait un temps 
de réponse ou un écart statique plus faibles, une solution consisterait à augmenter la taille du 
moteur, c'est-à-dire augmenter la référence moteur. Ainsi, le dimensionnement en puissance 
ne serait plus le premier critère pour le choix du moteur. 
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4.2.3. Etude en régulation 
L’influence de la perturbation d’effort extérieur est observée de la même manière que 
précédemment avec le jeu : on part du réglage des correcteurs pour un temps de réponse et un 
critère ITAE optimums. Un effort de perturbation est ensuite appliqué 0,9s après stabilisation 
de la position en réponse à l’échelon de consigne. De plus, comme le montre la Figure V.31, 
une perte de stabilité peut être provoquée par une augmentation trop forte de la perturbation 







































Figure V.31 : Effet de l’effort de perturbation sur la stabilité de la réponse en position. 
L’écart a été directement mesuré par simulation dans l’environnement Simulink, mais 
il peut être calculé à partir de l’expression analytique de l’écart de perturbation pour un 
réglage proportionnel donné : 
Il est donc judicieux de lier l’écart mesuré à la référence moteur et à l’échelon 
)x/refε( *
motd
. Ainsi, les courbes de la Figure V.32 permettent, pour un rapport d’inertie 
donné, de trouver l’effort de perturbation réduit qui permet d’atteindre la précision souhaitée. 
Cependant, pour des rapports d’inertie trop faibles, l’écart n’est pas observable. De même 
pour un échelon d’amplitude faible (xref) les résultats ne sont pas exploitables dans les faibles 
inerties. 
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Figure V.32 : Ecart de perturbation en fonction de l’effort de perturbation (réduit) et du rapport d’inertie 
pour une référence moteur de 10
6 
Par souci de lisibilité, la discrétisation des différents paramètres a été gardée assez 
grossière. Les courbes dont le nombre de points est limité atteignent les bornes du domaine de 
puissance disponible.  
Dans le cadre du projet, le cahier des charges impose un écart statique maximal de 
0,1mm. Sachant que le rapport d’inertie est de 24,7, pour une référence moteur de 
2.10
4               , l’effort de perturbation maximal est égal à 20Fc, comme le montrent les 
flèches de la Figure V.32. 
En conclusion, si la charge à mouvoir présente une caractéristique dominante de 
type frottement de Coulomb, il est possible d’utiliser les courbes Figure V.29 pour 
définir le temps de réponse et la précision atteignables et les comparer aux performances 
désirées.  
La section suivante va permettre d’établir ces mêmes modèles pour un cas plus général 
où le modèle de frottement est établi à partir d’un rendement global de l’actionneur.  
4.3. Etude plus générale à partir du rendement 
4.3.1. Lien avec le rendement 
Lors du dimensionnement en puissance, le concepteur utilise généralement un modèle 
de rendement pour prendre en compte le frottement. Il est cependant difficile d’utiliser un bon 
modèle de rendement lors de l’asservissement sans faire apparaitre des discontinuités. Dans le 
but d’adopter une démarche plus proche de celle du concepteur que de l’intégrateur, il est 
proposé ici d’exprimer explicitement le frottement en fonction du rendement. En 
conséquence, un modèle à deux entrées ( ̇ et l’effort transmis F2, cf Figure V.25) est établi à 
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partir du rendement direct (  ) et inverse (  ) qui s’exprime en fonction du cadran de 
fonctionnement : 
- Cadran moteur (charge résistante) : 
- Cadran frein (charge aidante) : 
avec C2 p/2π F2, conformément à la Figure V.25. 
La puissance calculée à partir de l’effort F2 et de la vitesse détermine le cadran de 
travail. Le couple de frottement s’écrit alors comme suit [Maré2008]. Les termes logiques 
permettent une sélection automatique du cadran de fonctionnement sans fonction if : 
Ainsi, l’équation (V.62) devient : 
Peu d’information sont généralement données sur le rendement inverse. Si l’on 
suppose que le couple de frottement ne dépend pas du cadran, en égalant les couples de 
frottement calculés dans les cadrans directs et inverse, on obtient la relation suivante : 
De manière identique aux sections précédentes, il est possible de définir les variables 
réduites, d’effort extérieur et d’accélération réduite :  
On définit alors le couple de référence permettant à l’arbre du moteur de parcourir un 
tour lorsque la charge se déplace à l’accélération de référence : 
Si la masse de la charge rapportée devant l’inertie moteur est négligée, l’équation aux 
variables réduites s’écrit alors : 
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Le modèle de simulation associé à cette équation est présenté Figure V.33 et les 
résultats issus de ce modèle sont alors adimensionnés. Lorsque la puissance calculée est nulle 
on considèrera que l’on est dans le domaine direct. La fonction tanh aurait également permis 
d’éliminer les problèmes lors du changement de signe de la puissance. Cependant, il aurait été 
nécessaire d’ajouter un paramètre supplémentaire de puissance de référence et c’est pourquoi 





Figure V.33 : Modèle Simulink de la fonction rendement 
4.3.2.  Etude en poursuite 
Comme précédemment, la réponse à un échelon avec différentes amplitudes (xref, 
10xref et 100xref) a été étudiée pour un effort de perturbation nul. Pour les différentes valeurs 
d’échelon, la variation du temps de réponse réduit est identique. Les  temps de réponse pour 
les échelons 100xref et xref, qui ne sont pas tracés sur la Figure V.34, sont alors 
proportionnels  avec un rapport de 3,16 pour un rapport d’amplitude d’échelon de 10. En 
effet, lorsque l’on multiplie le rapport de l’échelon de référence de 10, on observe alors  que 
le temps de réponse est multiplié par 3,16 soit √    (le temps de réponse pour l’échelon 
100xref s’obtiennent donc en multipliant par 3,16 les temps obtenus pour 10xref et ceux pour 
xref  en divisant par 3,16). Le temps de réponse semble donc être proportionnel à la racine 
carré de la valeur de l’échelon réduite par 10xref. Il peut donc s’écrire : 
Les gains sont fixés pour minimiser le temps de réponse et le critère ITAE dans le 
domaine de stabilité, à couple maximal de saturation fixé et pour un rapport d’inertie donné. 
La Figure V.34 montre logiquement que le temps de réponse augmente lorsque le 
rendement diminue. Comme dans les abaques précédents de temps de réponse, les points 
éloignés des courbes lissées dans les figures suivantes sont dus aux sauts du dépassement et 
au temps de réponse qui n’est plus mesuré par la valeur positive du temps de réponse à 5% 
mais par sa valeur négative. 
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Figure V.34 : Temps de réponse réduit en fonction du rapport d’inertie et du rendement 
Après avoir réglé le gain optimal des deux correcteurs, l’influence du rapport entre le 
rendement direct et indirect est évaluée pour une amplitude d’échelon fixée, Figure V.35. Sur 
cette figure, le temps de réponse divisé par le rendement direct est le paramètre d’observation 
car ses variations sont identiques pour les différents rendements de la Figure V.34.  
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Figure V.35 : Temps de réponse réduit (divisé par le rendement  en fonction du rapport d’inertie et du 
rapport       pour un échelon 10xref 
Plus le rapport entre le rendement direct et le rendement inverse est grand, plus le 
temps de réponse est élevé. Lorsque le rapport d’inertie est élevé, cette augmentation est 
d’autant plus marquée. Cependant deux zones peuvent se distinguer : 
- un domaine, où la valeur du rendement inverse est proche de celle du rendement 
direct, où le temps de réponse augmente très rapidement. 
- Alors que pour les rapports (     ) supérieurs à 1,3 l’augmentation du temps de 
réponse réduit est beaucoup plus lente et suit une asymptote (pentes allant de1 à 3) 
Ces résultats permettent donc d’aider le concepteur lors de la phase de conception 
préliminaire en deux étapes : tout d’abord, valider la dynamique de l’EMA en fonction du 
rendement global, puis anticiper si un rendement inverse faible dégradera les performances. 
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4.3.3. Illustration des résultats 
Le cas d’application proposé ici concerne l’actionneur de commande de vol primaire 
(aileron), présenté aux sections précédentes Figure V.10 et Figure V.22. Le rendement 
mécanique global de l’actionneur, obtenu après son dimensionnement en puissance, est estimé 
à    0,73. Pour un rapport d’inertie de 0,93 et un temps de référence de 2,06.10
-3
s (cf 
section 3.3.2), le temps de réponse à un échelon égal à la course de l’actionneur (1000xref avec 
xref =4,84.10
5
m) est calculé à partir de l’abaque Figure V.34 et du rapport proportionnel à 
l’amplitude de l’échelon (√                 ).  
Cette valeur est très inférieure à la valeur limite spécifiée, ce qui montre que le 
rendement de l’EMA n’est pas un paramètre limitatif. Pour ce résultat, il est possible 
d’estimer la valeur à partir de laquelle le rendement inverse va impacter et augmenter la 
réponse de l’actionneur, comme illustré sur la Figure V.35. La valeur de l’ordonnée est elle 
aussi ramenée à l’échelon de référence par le rapport (10). Ainsi pour 
Le rendement indirect ne doit pas être inférieur à 0,65 pour ne pas augmenter le temps 
de réponse. A l’inverse, si le rendement indirect est égal à 0,5 le temps de réponse minimal 
augmente de plus de 24%, ce qui n’est pas négligeable. Sa valeur est calculée comme suit : 
5. CONCLUSION 
Bien que  les modèles de commande et de représentation aient été volontairement 
simplifiés dans notre étude, les outils élaborés dans ce chapitre permettent de lier les 
phénomènes mécaniques parasites aux performances atteignables en commande en position. 
La prise de décision en fonction des performances limites d’EMAs standards,  dès la phase de 
conception préliminaire est alors rendue possible. 
Les principaux phénomènes mécaniques, qui peuvent avoir de l’influence sur les 
performances dynamiques de l’EMA asservi en position, ont tout d’abord été énumérés. Puis, 
des méthodes ont été proposées pour étudier leur influence indépendamment. Avec cette 
méthodologie et les abaques associés, il est possible d’anticiper au plus tôt les contraintes 
imposées par les performances requises pour la commande sur le dimensionnement. Cela 
permet alors de réduire les boucles larges dans le processus de conception.  
Des hypothèses ont dû être prises concernant la modélisation des différents 
phénomènes. Ainsi, le découplage des phénomènes de saturation, de raideur/jeu et de 
frottement, a été privilégié. Dans chacune des  approches mises en œuvre, la stabilité est 
apparue comme un critère complexe à prendre en compte pour les phénomènes non linéaires. 
Les différents abaques et méthodes associées qui ont été proposés dans ce chapitre sont 
résumés dans le Tableau V.2. Chacune des études proposées s’est basée sur des grandeurs 
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adimensionnalisées (réduites) afin de pourvoir utiliser les outils mis en œuvre dans de 
nombreuses applications où la modélisation suivrait nos approches. 
 
Etudes sur la 
réponse de 
l’EMA 
Méthodes et résultats proposés Domaine 
d’utilisation 





- Abaques liant le temps de réponse et le domaine de 
stabilité aux choix de conception (rapport d’inertie) et 
aux limites de couple et de vitesse. 
- Méthode d’élaboration des amplitudes limites de la 
réponse fréquentielle pour une charge purement inertielle 
(limites de course, vitesse, couple) 
Saturations de couple et 
de vitesse de l’arbre de 






- Abaque liant le temps de réponse, sous conditions de 
stabilité, au rapport d’inertie et à la raideur de 
transmission réduite.  
- Ecarts de trainage et de perturbations associés aux 
réglages du temps de réponse minimal. 
Approche linéaire : 
élasticité de transmission 
équivalente. 
- Dégradation de la stabilité et de la dynamique de la 






- Abaque liant le temps de réponse, sous conditions de 
stabilité, au rapport d’inertie, au frottement, à la 
référence moteur et à la consigne, à partir d’un cas 
d’application (étude en poursuite).  
- ITAE associé aux réglages du temps de réponse 
minimal. 
- Influence de la perturbation de couple sur le système 
réglé (étude en régulation) 
Point de vue intégrateur : 
couple de frottement en 
fonction de la vitesse 
relative pour un 
frottement sec dans un 
agencement particulier 
d’EMA. 
- Abaque liant le temps de réponse, sous conditions de 
stabilité, au rapport d’inertie, au rendement, à la 
référence moteur et à la consigne  
- Effet du rapport entre rendement direct et rendement 
inverse sur les performances de rapidité. 
Point de vue concepteur  
(dimensionnement  en 
puissance) : utilisation de 
la notion de rendement 
Tableau V.2 : Synthèses des outils et méthodes élaborés pour quantifier indépendamment l’influence des 
phénomènes mécaniques sur la réponse de l’EMA  
Les abaques ainsi créés permettent l’analyse de différents cas aéronautiques et 
l’identification des paramètres critiques sur lesquels des efforts doivent être réalisés. Les 
différentes méthodes ont été illustrées sur des cas aéronautiques variés : commande de vol, 
atterrisseurs, pour des avions commerciaux ou militaires. 
Les interactions et le couplage des phénomènes nécessiteront des travaux ultérieurs à 
cette thèse. Nous avons choisi de les découpler afin d’établir des règles de bonne conception,  
qui permettent de ne plus passer par la simulation. Il est vrai que les plans d’expérience ou les 
explorations de conception, qui pourraient être automatisés à l’aide de générateurs de scénarii 
d’exploration (Optimus par exemple), peuvent être mis en place pour des modèles plus 
complexes. Les futurs travaux pourront alors être conduits avec des modèles intégrant des 
niveaux plus élevés de détails, en ce qui concerne les élasticités par exemple. En effet, nous 
nous sommes limités à la raideur de transmission, il serait important d’intégrer les raideurs 
d’ancrage et de charge et de les lier aux frottements (couplage jeu, précontrainte, frottements).  
Afin de valider les résultats et les modèles de frottement utilisés ici, nous avons conçu 
et mis en œuvre au sein du laboratoire un banc d’essai d’éléments d’actionneur EMA. Le banc 
et les travaux associés sont présentés dans le prochain chapitre. Nous serons alors 
particulièrement vigilants à l’étude du frottement dans un EMA, qui dépend de 
l’environnement aéronautique contraignant, notamment de la température ambiante.   
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CHAPITRE VI 
BANC D’ESSAI : L’HARMONIC 
DRIVE EN CONDITION 
AERONAUTIQUE 
 
Dans ce chapitre, il s’agit de valider et d’illustrer certains résultats des chapitres 
précédents à partir d’un exemple d’actionneur rotatif. Nous avons conçu, intégré et mis en 
œuvre au sein du laboratoire de l’ICA de l’INSA un banc d’essai représentant un actionneur 
rotatif-rotatif (RR) d’aérofrein, décrit Figure VI.1. Ce type d’actionneur a été choisi pour 
étudier plus particulièrement le réducteur Harmonic Drive (HD), en partenariat avec les 
constructeurs qui nous ont fourni le réducteur [Harmonic DRIVE2009]. Ce réducteur, 
majoritairement utilisé en robotique, est de plus en plus adopté en aéronautique sous des 
conditions d’environnement stable, ou à partir d’études plus particulières de conditions 
aéronautiques de température ambiante. L’identification de modèles fins de frottement en 
fonction du couple de chargement, de la température ambiante et de la vitesse de rotation, 
notamment pour des vitesses proches de zéro, est une phase importante pour l’élaboration de 
modèles de prototypes virtuels. Cette identification permet également l’étude des 
performances dynamiques de l’actionneur lors de son asservissement. Nous avons donc 
cherché à mesurer le transfert de puissance dans le réducteur HD. 
Le banc a été pensé pour s’adapter à un support existant pour l’étude d’un organe de 
vérin de plan horizontal réglable (THSA) [Nfonguem2006]. Un moteur, une partie de 
l’armoire électrique associée et une partie du bâti mécanique ont pu être réutilisés afin de 
minimiser le temps de fabrication et le coût. Le câblage de l’ensemble des armoires 
électriques (électronique de puissance de la partie opérative et armoire électrique avec 
régulateur du groupe froid) a été réalisé en partenariat avec des élèves de BTS 
électrotechnique du lycée Déodat de Séverac de Toulouse, sous notre direction. 
Lors de la réalisation du banc d’essai, les problèmes courants de fabrication de 
système mécanique complet ont retardé les acquisitions de mesures (problèmes de commande, 
d’assemblage et de réglage, sur les parties mécaniques et lors de la mise en place des armoires 
électriques). 
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1. PRESENTATION DU BANC  
1.1. Ojectifs 
Le banc d’essai vise à tester des composants représentatifs d’une architecture d’un 
actionneur électromécanique RR d’aérofrein d’un avion commercial. Nous avons cherché à 
répondre à deux objectifs majeurs : 
- Améliorer la connaissance du frottement dans un réducteur de type HD qui 
pourrait être employé dans ce type d’application. Ce frottement est difficile à 
modéliser car il dépend de la vitesse de rotation, du chargement et de la 
température ambiante de fonctionnement. 
- Mettre en œuvre un environnement d’essai afin de valider des résultats attendus de 
l’asservissement et de permettre à l’avenir des essais de fatigue ou de cyclage en 
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sortie du réducteur 
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Figure VI.1 : Transformation RR par mécanisme 4 barres et profil de mission associé 
Dans le cadre du projet CISACS, présenté au chapitre 2, cet actionneur RR est une des 
architectures proposées pour remplacer l’actionneur hydraulique existant. Le mécanisme de 
transformation de mouvement à 4 barres a été optimisé, lors de la phase de dimensionnement 
en puissance, pour obtenir le plus grand rapport de réduction sous la contrainte de volume 
disponible dans l’aile. Le profil de mission appliqué en sortie de l’actionneur est calculé à 
partir des contraintes aérodynamiques et des exigences de vitesse et de déplacement de la 
surface de contrôle et présenté Figure VI.1. Les effets inertiels des barres et de la surface de 
contrôle sont négligeables devant les efforts aérodynamiques. L’intégration géométrique de 
l’actionneur dans l’espace libre de l’aile et la minimisation de sa masse sont les exigences 
principales du cahier des charges lors du dimensionnement en puissance de l’actionneur.  
L’utilisation d’un réducteur HD [HARMONIC DRIVE2009] permet en un seul étage 
de réduction et avec peu de pièces (minimum d’encombrement) d’atteindre des rapports de 
réduction très élevés.  Un des rapports les plus élevés possible a été dimensionné pour cette 
application : 160. Ainsi, un moteur d’entrée permettant un couple de référence de 2Nm est 
suffisant pour atteindre le couple crête de 700Nm et assurer le couple nominal de 315Nm que 
l’actionneur devra fournir en sortie, soit en entrée du mécanisme 4 barres. 
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Le réducteur HD est très utilisé dans la robotique mais encore peu dans le domaine 
aéronautique. En effet, son rendement chute fortement (71% à 30%) pour des grandes vitesses 
de rotation et lorsque que les conditions de température descendent en dessous de -10°C. 
Plusieurs études ont permis de modéliser et d’étudier finement le comportement de ce 
réducteur en dehors des données catalogues fournies par le constructeur : études 
expérimentales [Martineau1996, Tuttle1992] et/ou modélisation sous Matlab/Simulink® ou 
Dymola/ Modelica® [Peer2003, Kayser2011]. Cependant, les plages de vitesse nulles sont 
très peu renseignées et certains effets comme l’effet de la température ambiante sur les 
performances restent encore trop rapidement étudiés.  
1.1.1. Fonctionnement du réducteur Harmonic Drive 
La problématique d’utilisation des réducteurs HD réside dans l’influence de la 
température sur leur rendement. Les différentes parties du réducteur sont les suivantes, 
conformément à la Figure VI.2: 
- Le générateur elliptique (Wave generator) : comme son nom l’indique il s’agit 
d’un roulement elliptique équivalent au solaire ou planétaire intérieur dans un train 
épicycloïdal. En fonctionnement classique, le couple d’entrée du réducteur (C1) est 
généralement celui transmis par le Wave generator (Cw). 
- La bague ou cloche flexible (Flexspline) : la cloche se déforme sous le passage du 
grand diamètre du générateur elliptique ; les dents placées sur l’extérieur de la 
cloche viennent engrener sur la couronne extérieure (Circular spline).  
Lors de son fonctionnement normal, une rotation de 180° du Wave generator entraîne 
un déplacement relatif d'une dent entre le Flexspline et le Circular spline.  La rotation utile est 
alors celle de la cloche qui transmet le couple de sortie (CFs =C2) et la couronne est fixée au 

































de la cloche 
 
Figure VI.2 : Les trois parties d’un réducteur HD, son fonctionnement normal et sa modélisation 
La mesure des 3 couples permet la redondance d’informations (équations V.1, V.2) et 
une meilleure précision pour la mesure du couple de frottement Cf. Sur le banc d’essai, 
l’objectif sera donc la mesure des 3 couples de la manière suivante :  
- C1 = couple reçu par le réducteur HD au niveau du Wave generator ; 
- C2 = couple appliqué par la charge sur le réducteur HD au niveau du Flexspline ; 
- Cb = couple de réaction du Circular spline sur le bâti ; 
Ainsi, le PFD appliqué au réducteur, en régime permanent, permet d’écrire : 
          (VI.1) 
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Les catalogues HD sont fournis pour une lubrification à la graisse standard (SK1A). 
Des coefficients doivent être appliqués aux paramètres de définition du réducteur (par 
exemple les couples et les rendements) pour des graisses ou des huiles de meilleure qualité. 
Dans le cas de notre application, une graisse spéciale aéronautique (TTF120) pour des 
conditions de températures exigeantes a été fournie par le constructeur Harmonic Drive. 
1.1.2. Cahier des charges partiel 
Les trois fonctions principales du banc que nous avons donc étudiées sont de : 
1. tester une architecture basique d’actionneur RR d’un aérofrein et vérifier le bon 
comportement d’un ensemble moteur-réducteur lors de son asservissement ; 
2. vérifier les données catalogues et les étendre au domaine aéroautique complet de 
température ambiantes [-40°C, 70°C] ; Pour des raisons de coût des technologies 
utilisées, on limitera le domaine à [-20°C, 60°C] ; 
3. identifier un modèle précis de frottement pour un réducteur HD en intégrant les 
aspects dynamiques et thermiques. Ce modèle permettra de valider les résultats 
théoriques de performances dynamiques, définies au chapitre précédent,  sur un 
cas d’application précis.  
Ces fonctions sont développées à l’aide du FAST Figure VI.3, afin d’aboutir aux 
solutions technologiques du banc d’essai, présenté schématiquement Figure VI.4. Bien qu’il 
ne s’agisse pas d’une fonction principale, la fonction de sécurité est indispensable et c’est 
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Figure VI.4 : Schéma architectural de principe du banc d’essai 
Les différentes technologies vont maintenant être détaillées en fonction des critères et 
niveaux de précisions désirés. 
1.2. Choix des composants mécaniques 
L’architecture des principaux composants mécaniques est présentée Figure VI.4. La 
reproduction la plus réaliste possible de l’aérofrein nécessite un  moteur frein de 700Nm. Ceci 
implique un dimensionnement de l’ensemble du banc très important et donc très couteux.  
Une contrainte forte de la conception du banc d’essai consistait à réutiliser un moteur 
Parvex 64Nm (NX860VAJ) [Parvex2011] et son électronique de puissance disponible au 
laboratoire comme système de chargement. Nous avons cependant choisi d’utiliser un moteur 
Parvex de 2Nm (NX310EAP) en entrée, représentatif du dimensionnement de l’aérofrein. 
Dans un souci de précision, nous nous sommes imposés de ne pas utiliser de réducteur 
supplémentaire afin d’augmenter le couple de chargement, pour garder un nombre réduit de 
composants dans le banc d’essai. 
De plus, pour des raisons de montage et d’intégration dans le banc d’essai, nous avons 
préféré une unité Harmonic Drive (réducteur monté dans un carter via des roulements à bille à 
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contacts obliques) plutôt qu’un réducteur standard à intégrer. La gamme CPU a donc été 
privilégiée. Le rapport minimal de cette gamme étant 50, nous avons choisi le réducteur  
CPU-32-50-M, possédant un couple crête limite de 216Nm et une vitesse maximale de 
4800tr.min
-1
.  Il supporte donc aisément le couple crête du moteur Parvex de chargement de 
64Nm et la vitesse du moteur Parvex d’entrée de 2Nm (4000tr.min-1). 
L’électronique de puissance associée à chacun des moteurs (respectivement variateurs 
DMM32/64A et DMM2/4A) a été montée dans un rack. Le logiciel Parvex Motion Explorer 
4.17® a été utilisé pour gérer le réseau CAN sur lequel sont reliés les variateurs, et permettant 
de piloter le mode de fonctionnement des variateurs (alimenté en puissance, mode de 
commande en couple ou en vitesse, erreurs …) Ces deux variateurs partagent le même bus 
DC ce qui permet de les faire fonctionner en inverse sans résistance de dissipation. 
Les caractéristiques mécaniques principales qui vont impacter les performances 
dynamiques de l’actionneur sont les suivantes : 
- Les inerties du moteur de charge, du réducteur et du moteur d’entrée. Les inerties 
des couplemètres en entrée et en sortie du réducteur sont négligeables. 
- La raideur et le jeu dans les deux moteurs sont négligeables devant la raideur du 
réducteur. En effet, dans la plage d’utilisation de couple de l’Harmonic Drive, la 
raideur en sortie du réducteur est de l’ordre de 5.104 Nm/rad. Pour ne pas 
introduire de raideurs parasites, des accouplements à lamelles ont été préférés 






- Afin de protéger l’Harmonic Drive et les moteurs contre les couples inertiels en 
charge aidante, ainsi que le couple de démarrage, des limiteurs de couple de type 
auto coupleur synchrone à bille ont été placés [Ringspann2011, MAYR2011]. Ce 
type de limiteur a été préféré aux limiteurs à friction, car ils n’introduisent pas de 
précontraintes et de frottements parasites, néfastes pour nos mesures. Les 
variateurs possèdent également des valeurs limites de tension et de courant qui 
saturent la vitesse et le couple des moteurs. Les valeurs de tarage sont les 
suivantes : 
o Vitesse maximale du moteur 1 (variateur) : 400rad/s 
o Couple moyen de l’arbre du moteur 2 (variateur) : 40Nm  
o Couple maximal instantané sur l’arbre du moteur 1 : 5Nm 
o Couple maximal instantané sur l’arbre du moteur 2 : 50Nm  
1.3. Groupe chaud/froid 
Pour répondre à la fonction de modélisation de l’environnement aéronautique de 
température ambiante, un système de régulation de l’air ambiant a été réalisé. Il possède sa 
propre armoire électrique avec deux régulateurs (chaud et froid) pour que la température 
environnant le réducteur HD soit régulée à ±1°C dans l’intervalle de conditions  aéronautiques 
[-20°C ; +60°C]. L’enceinte thermique a été conçue de telle sorte que l’air circule en continu 
à travers le ventilateur de l’évaporateur (boîtier blanc sur la Figure VI.5). L’air est soit chauffé 
à l’aide d’un radiateur (1500W), soit refroidi grâce à un circuit frigorifique constitué d’un 
évaporateur (F30HC612E7) et d’un compresseur (1628W, TFH2480ZBR) [Rolesco2010]. Le 
compresseur et le radiateur ont été volontairement surdimensionnés  par rapport au volume de 
l’enceinte (4 fois la puissance requise) pour avoir des temps de montée et de descente en 
température suffisamment faibles malgré les déperditions. Les problèmes d’oxydation 
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rencontrés, dus à la condensation localisée au niveau des fuites les plus importantes, ont été 
atténués à l’aide d’absorbeurs d’humidité mais nécessiteraient des systèmes de 
déshumidificateur plus performants.  
La régulation de température est réalisée à l’aide de deux régulateurs qui possèdent 
chacun leur sonde PT100 pour l’acquisition de température (une en entrée et une en sortie du 
réducteur). Les sondes ont été choisies pour leur grande réactivité et précision et leur facilité 
d’utilisation. Les deux valeurs mesurées pour la température de l’air permettent ainsi 
d’obtenir une valeur bien représentative de la température ambiante moyenne autour du 
réducteur. 











Radiateur avec sa 
résistance chauffante 
 
Figure VI.5 : Partie mécanique, structure porteuse et groupe froid du banc d’essai. 
1.4. Chaine d’acquisition  
1.4.1. Chaines de mesure 
Compte tenu des conditions de signe, une première mesure du couple de frottement 
s’effectue ici aisément en additionnant le couple de sortie au couple d’entrée multiplié par le 
rapport de réduction (Cf=50C1+C2). 
Comme présenté dans le FAST du cahier des charges Figure VI.3, une autre source de 
mesure du couple de frottement permet d’améliorer son identification. Un montage en balance 
a été réalisé à l’aide d’un roulement à aiguille SKF pour mesurer le couple de réaction du bâti 
sur le circular spline (Figure VI.6). La couronne du réducteur peut alors pivoter autour de son 
axe sous l’effet du couple de frottement ou de blocage. Le roulement SKF à rouleaux a été 
choisi pour son bon compromis d’encombrement, de coût et de frottement faibles. Un bras de 
levier est encastré au carter de l’Harmonic Drive qui est ainsi en liaison pivot avec son 
support. Enfin, un capteur de traction compression en « S » [TME2005]  reprend le blocage 
du bras en rotation et mesure ainsi le couple de frottement. Nous avons choisi d’utiliser un 
capteur de force double échelle disponible dans le laboratoire et permettant la mesure fine sur 
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une plage de forces à faible intensité (<10daN) et dans une deuxième plage pour nos efforts 
maximaux (≈100daN). 
L’ordre de grandeur du couple de frottement à mesurer étant faible (quelques Nm) par 
rapport à celui de blocage (64Nm), la mesure du couple d’entrée et de sortie requiert des 
capteurs de très haute résolution, très précis et peu sensibles aux bruits. C’est pourquoi les 
couplemètres de grandes précisions de Magtrol ont été choisis [MAGTROL2011]. Les trois 
capteurs d’efforts sont présentés dans le Tableau VI.1 avec leur résolution et bruits respectifs. 
Les conditionneurs associés aux capteurs d’efforts présentent une dynamique d’ordre 2 
qui effectue un filtrage analogique passe-bas à 500Hz.  
 
 Référence Effort nominal et 
précision 
Bruit crête à crête mesuré 
Faibles vitesses Grandes vitesses 
Couple d’entrée Magtrol TM306 5Nm ±0,005Nm 0,1Nm 0,13Nm 
Couple de sortie Magtrol TMB211 100Nm ±0,15Nm 1,3Nm 7Nm 




0-10daN ±0,1N 3N 20N 
100-500daN±5N 20N 35N 
































Figure VI.6 : Montage en balance et positionnement des sondes thermiques (PT100) 
De plus, certains chercheurs ont mis en évidence l’influence de la température sur le 
couple de frottement. [Martineau1996] montre que l’évolution du couple en fonction de la 
vitesse est de la même forme mais que les niveaux de couple augmentent lorsque la 
température diminue. Les expérimentations de [Nye1991, Prüfer1994] ont montré qu’il était 
judicieux de mesurer la température au cœur de l’Harmonic Drive, au plus près de la cloche, 
et non uniquement à l’extérieur du carter, comme ils l’avaient réalisé.  
C’est pourquoi nous avons choisi de positionner 3 sondes de température à l’intérieur 
de l’Harmonic Drive, présentées Figure VI.6, pour l’acquisition des températures. Pour cela, 
des sondes thermiques PT100 ont été préférées aux thermocouples, car elles sont très précises 
et faciles à installer dans les alésages de visserie. En pratique, il apparait que la sonde qui 
apportait le plus d’informations est celle au plus près de la cloche (T1°). Les sondes T2° et T3° 
ont malheureusement apporté des mesures moins significatives étant donné que 
l’établissement du gradient thermique à l’intérieur de l’HD est très lent. En effet, des mesures 
préliminaires ont montré que, pour une puissance donnée, les températures T1, T2, et T3 
atteignaient leur régime définitif après plus de 3 heures. Il a donc été choisi de s’intéresser en 
priorité à la sonde T1°, dont la mesure est bien représentative de la température de cloche. 
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Concernant les capteurs de couple, la technologie utilisée permet également la mesure 
de la vitesse de rotation à l’aide d’un compte tour. Cette mesure est grossière mais elle rend 
compte du bon déroulement des acquisitions dans l’intervalle [-3000 ; 3000tr/min]. Les 
variateurs renseignent également les vitesses de rotation mesurées pour chacun des axes 
moteurs avec une très bonne précision, ainsi que leur position angulaire. 
1.4.2. Traitement des données et filtrage 
Afin d’éliminer le bruit aux hautes fréquences dus à l’électronique de puissance et aux 
appareils électriques, en plus du filtrage initial réalisé par les conditionneurs, un filtrage à 
250Hz a été placé en amont de la platine de connections et de la carte d’acquisition. Malgré ce 
filtrage, les mesures en dynamique restent très bruitées. 
La fréquence d’échantillonnage n’a pas été gardée fixe étant données les grandes 
différences de temps des différentes acquisitions. Cependant, pour la mesure dynamique du 
frottement, la fréquence d’échantillonnage est égale à 10Hz, pour une acquisition de 1250s. 
Un filtrage supplémentaire a été ajouté à travers un filtre numérique discret du 1°ordre à 
0,15Hz. 
L’acquisition et la réalisation des boucles de commande des moteurs d’entrainement et 
de chargement sont réalisées dans l’environnement Matlab/Simulink® à l’aide des modules 
RTW (real time workshop) [Matlab]. Le logiciel Matlab/Simulink® a été choisi pour ses 
qualités en contrôle/commande, en post-traitement et en calcul scientifique. La commande est 
ensuite téléchargée dans un boitier de prototypage rapide ode/calculateur de type Target 
Box® (ordinateur industriel) à l’aide des librairies XPC Target. Les consignes de vitesse 
d’entrainement et de couple de chargement sont ensuite élaborées à destination des variateurs. 
 
 








Figure VI.7 : Photo du banc, coté commande 
1.5. Résumé de l’architecture globale du banc 
La Figure VI.8 représente l’architecture du banc d’essai avec la communication entre 
les différentes parties :  
1. Le traitement des signaux et la commande sont réalisés dans l’environnement 
Matlab/Simulink®. La commande est ensuite téléchargée dans un PC temps réel 
Target Box qui s’interface avec le banc à l’aide de la platine de connexions. 
2. Les moteurs 1 et 2, alimentés en puissance à partir des variateurs, eux-mêmes 
alimentés en 380V AC, ont des consignes et des retours analogiques. Les 
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variateurs dosent la puissance en fonction des consignes contrôlées sous 
Matlab/Simulink®. Le mode de fonctionnement des variateurs et des moteurs est 
piloté à l’aide du logiciel Parvex Motion Explorer® via un réseau CAN. La boucle 
de couple interne aux variateurs n’a pas été prise en compte dans la suite des 
études car sa bande passante est supérieure à 800Hz.  
3. La mesure des couples, forces, vitesses et températures internes à l’Harmonic 
Drive sont réalisés à l’aide de capteurs reliés à des conditionneurs puis à un 
afficheur. Une première lecture permet donc de s’assurer du bon fonctionnement 
de l’essai et d’observer rapidement les valeurs mesurées. Les tensions sont 
transmises en parallèle à la Target Box  pour l’acquisition via la platine. 
4. Le groupe chaud et froid qui permet de réguler la température ambiante à 
l’intérieur de l’enceinte thermique est géré de manière indépendante. Il n’est pas 
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Figure VI.8 : Structure complète du banc d’essai 
2. IDENTIFICATION DU MODELE DE FROTTEMENT 
2.1. Modélisation à partir des données catalogues 
Comme expliqué dans le chapitre 5, les modèles de frottements peuvent être 
dynamique et statique et peuvent être établis à partir des données constructeurs issues des 
catalogues. Il a été montré que le frottement dans l’Harmonic Drive dépendait de la vitesse de 
rotation et de la température ambiante [Martineau1996]. Un modèle de Stribeck ou de Lugre 
est donc adapté pour reproduire ce phénomène. Ce dernier représente finement des 
phénomènes qu’il n’est pas nécessaire de simuler (par exemple l’élasticité lors de la phase 
d’adhérence). Sachant que la température a une influence non négligeable, d’après les 
données catalogues, il est judicieux d’ajouter son effet dans la modélisation. Il existe des 
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modélisations qui associent l’influence de la température au modèle standard de Lugre 
[Li2009] mais elles introduisent un grand nombre de paramètres. 
Dans l’optique de réaliser une étude préliminaire, le couple de frottement a été calculé 
sur une gamme et pour un rapport de réduction donnés à partir des valeurs de rendement issus 
des catalogues (cf chapitre 5). Son observation suggère un modèle de Stribeck  proportionnel 
à la charge. Nous avons alors réalisé l’identification des coefficients d’un modèle général du 
couple de frottement Cf comme une combinaison de phénomènes génériques (cf chapitre 5). A 
l’opposé de l’approche polynomiale, ce modèle comporte des termes auxquels on peut 
associer une considération physique. Les valeurs de frottements pour un réducteur CSG 2A-
100 sont présentées sur la Figure VI.9 en fonction de la vitesse de sortie et de la température 
ambiante. L’influence de la température sur le coefficient de frottement visqueux et sur la 
valeur du frottement de Coulomb (translation horizontale) est mise en évidence. 
 
L’observation des données catalogues ne met pas en évidence la présence d’un 
phénomène de Stribeck. En effet, les données sont inexistantes pour des vitesses inférieures à 
500tr/min. Par contre, on remarque une dépendance quasi linaire du couple de frottement à la 
vitesse et à la charge. Ceci suggère d’adopter un modèle de type Coulomb+Visqueux. De 
plus, l’examen des tracés montre que l’influence de la température doit être prise en compte. 
Une  décroissance exponentielle des coefficients sec et visqueux en fonction de la température 
semble être une bonne modélisation au vue des tracés. Nous avons pris comme hypothèse que 
les effets de température s’appliquent de manière différente au frottement de Coulomb et au 
frottement visqueux. Ainsi, le modèle choisi possède 8 paramètres : 
avec Cc le couple de frottement sec de Coulomb (Nm), μ le coefficient de frottement 
visqueux (Nms/rad), ω la vitesse de rotation (rad/s), T° la température en degré Celsius et 
           des coefficients sans dimensions et   ,   
  les températures de référence. 
Pour des coefficients de frottement visqueux   et de Coulomb ramenés à la charge en 
sortie du réducteur  
  
  
) égaux à 1, les paramètres du modèle sont les suivants : 
 
         =  
  (°C) α β = β' μ α' 
1 14,2 0,162 0,138 0,1 0,025 
Tableau VI.2 : Paramètres du modèle linéaire Coulomb, visqueux 
Les valeurs des paramètres sont identifiées par les moindres carrés. On remarquera 
que les températures de référence et les coefficients β et β’ ont volontairement été pris 
identiques deux à deux. En effet ceci a permis de simplifier la recherche, sans amener d’erreur 
supplémentaire. Le modèle à 6 paramètres ainsi établi permet une bonne correspondance entre 
le catalogue et le modèle (l’erreur relative est comprise entre 3,6% pour -10°C et 0,6% pour 
40°C) 
      
 (          )   (            
 
)     (VI.3) 
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Figure VI.9 : Couple de frottement (catalogue Vs modèle Coulomb, visqueux) en fonciton de la vitesse et 
de la température 
2.2. Résultats expérimentaux 
L’objectif de cette section est la mise en place de modèle de frottement pour des zones 
qui ne sont pas renseignées dans le catalogue. Les mesures vont également permettre de 
vérifier les données catalogues et d’élargir à une nouvelle graisse aéronautique développée 
par Harmonic Drive.  
Avant de décrire les protocoles et les résultats de notre banc, un bref rappel sur les 
essais statiques qui peuvent être menés sur le réducteur Harmonic Drive est effectué. 
2.2.1. Essais statiques : raideur et frottement de démarrage 
La raideur non linéaire dans un réducteur HD est due à la déformation du flexspline, 
du wave generator et des zones de contact des dentures. L’élasticité est un phénomène 
identifié de manière assez fine dans les catalogues HD. En effet, 3 valeurs de raideur sont 
renseignées en fonction de la plage de couple de sortie. Les études précédentes sur les 
réducteurs HD [Martineau1999] ont permis de vérifier la véracité des modèles Harmonic 
Drive de raideur. A partir de mesures statiques (sortie bloquée), ces travaux ont montré que la 
caractéristique de raideur était entachée d’un effet d’hystérésis. Cependant l’allure globale de 
la caractéristique de raideur du réducteur correspondait au modèle des catalogues avec des 
valeurs légèrement plus faibles, ce qui est logique vu le coefficient de sécurité pris par les 
constructeurs. L’identification de ce phénomène d’élasticité n’étant pas au centre de nos 
travaux, nous avons conservé la valeur des raideurs issus du catalogue, dont les trois valeurs 
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Figure VI.10 : Raideur en sortie du réducteur CPUM-50-32 
Les mesures statiques ont également permis à Martineau [Martineau1996] de mettre 
en évidence la relation entre les deux couples de frottements secs : le frottement de démarrage 
(Cs), pour la charge nominale, est mesuré égal à 10 fois le frottement d’équilibrage qui 
correspond au frottement sec de Coulomb (Cc).  
Ces mesures statiques sont robustes et permettraient de retrouver cette relation pour 
notre propre réducteur. Cependant, elles ne sont pas adaptées à notre objectif qui est 
d’identifier des paramètres inconnus du catalogue. Nous avons donc choisi d’effectuer des 
mesures dynamiques, en régime lent (quasi-statique), mais pas stationnaire car elles auraient 
nécessité un grand nombre de mesures et un temps d’expérimentation trop long.  
2.2.2. Essais dynamiques, en fonction de la charge  
Notre objectif est l’analyse de l’influence de la vitesse, de la charge et de la 
température ambiante sur le couple de frottement. En particulier, en ce qui concerne l’analyse 
fine au niveau des vitesses faibles, zone qui n’est pas présentée dans les catalogues et qui est 
primordiale dans l’asservissement. C’est pourquoi nous avons choisi d’effectuer des mesures 
dynamiques (vitesse continument lentement variable), afin d’identifier un modèle de 
frottement. Cette méthode de mesure permet de s’affranchir de la difficulté de raccorder le 
régime statique au régime quasi-statique pour des vitesses établies. De plus, les valeurs de 
frottement sec peuvent être retrouvées grâce à des méthodes dynamiques. 
Les mesures réalisées avec la graisse standard (SK1A) ont permis de valider les 
premiers résultats en les comparant aux données catalogues. Dans le partenariat avec 
Harmonic Drive, nous nous sommes concentrés sur l’influence de la graisse aéronautique 
(TTF120).  
Protocoles d’essais 
Pour une température ambiante régulée fixe, on impose une charge constante sur le 
moteur de chargement et un profil de vitesse de forme triangulaire sur le moteur en entrée, 
Figure VI.11. Le début du profil sert à répartir la graisse sur la totalité du flexspline et du 
circular spline en provoquant 2 tours complets de l’arbre de sortie. Pour avoir une fréquence 
d’échantillonnage et de filtrage suffisamment grande (de 10 à 100Hz)  par rapport à 
l’acquisition dans les faibles vitesses, une accélération de 1,25rad/s² a été choisie. En effet, 
autour de la vitesse nulle, dans la plage de -60 à 60rad/s en entrée, lors de l’inversion des 
vitesses, il est nécessaire de disposer de suffisamment de points pour bien mesurer l’effet de 
Stibeck. Pour ne pas avoir de pics d’accélération trop importants, un filtrage de la consigne de 
vitesse a été réalisé en amont, sans qu’il ne modifie significativement le profil de vitesse. 
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Figure VI.11 : Protocole d’essais dynamique 
 
Mise en évidence de l’influence de la charge sans effet de la température 
Dans un premier temps, pour une température ambiante fixe, 20°C sur la Figure VI.12, 
on observe un effet Stribeck entre -60rad/s et 60rad/s, qui est d’autant plus important que le 
couple de charge est grand. Ces valeurs ne sont pas renseignées par le catalogue alors qu’elles 
peuvent être très importantes lors de l’étude de l’asservissement. L’allure du frottement pour 
les vitesses supérieures à 60rad/s est très proche des mesures de [Martineau1996].  
Le modèle du couple de frottement est donc établi sous la forme d’un modèle de 
Stribeck auquel s’ajoute un effet proportionnel à la charge [Maré2008]. Nous avons choisi 
d’écrire le couple en variables adimensionnelles par rapport au couple nominal Cnom (76Nm). 
Ainsi, le modèle de frottement peut être appliqué à la gamme complète de ce type de 
réducteur HD et permet également d’estimer le frottement pour des réducteurs de type 
différents.  
où     (-),               (-) et     (rd/s) sont les valeurs des coefficients sans 
chargement et    (-),              (-),    (rd/s) sont les valeurs qui dépendent de la charge. 
Comme nous l’avons remarqué lors de l’étude des catalogues, section 2.1, cette forme 
est appropriée lorsque l’on néglige les faibles vitesses. De plus, le coefficient de frottement 
visqueux ne dépendait pas de la charge, c’est pourquoi nous adopterons la simplification 
    .  
Le modèle possède alors 4 paramètres supplémentaires à celui de (VI.3) pour une 
température fixée. Les paramètres ont été identifiés par la méthode des moindres carrés, 
uniquement dans le cas de la graisse aéronautique. Ils sont présentés dans le Tableau VI.3. 
 





0,04 20 0,07 0,01 10 
Tableau VI.3 : Paramètres du modèle de frottement pour la graisse TTF120 à 20°C 
La comparaison avec la graisse standard SK1A montre une diminution plus importante 
du frottement pour les vitesses élevées, Figure VI.13. L’élévation de la température à 
proximité de la cloche, bas de la Figure VI.13, améliore la lubrification SKA1. 
L’augmentation de température influence de manière moins significative la qualité de 
lubrification pour la graisse TTF120, c’est pourquoi le frottement augmente plus linéairement 
dans les grandes vitesses. Nous avons alors jugé opportun d’établir un nouveau modèle de 
frottement pour la graisse standard où le frottement dépend de la température de la cloche qui 
est une  fonction de la vitesse de rotation. 
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Figure VI.12 : Couple de frottement en fonction de la vitesse d’entrée et du couple de charge (graisse 












T1° (Température cloche en °C) 
 
Figure VI.13 : Evolution en parallèle du couple de frottement et de la température de la cloche pour la 
graisse standard SK1A à température ambiante de 20°C 
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L’effet d’hystérésis entre l’accélération et la décélération n’a pas été observé lors de 
toutes les acquisitions et semble moins importants pour la graisse aéronautique que pour la 
graisse standard. Cet effet n’a donc pas été pris en compte pour l’élaboration des modèles de 
frottement.  
Les courbes de frottement en fonction de la charge pour la graisse TTF120 et pour des 
températures ambiantes différentes de 20°C sont présentées en annexe D.1. 
Il est possible d’améliorer le modèle pour la plage de vitesses proches de 100rad/s où 
le frottement augmente exponentiellement avec la vitesse. Une solution classique consiste à 
introduire un second effet de Stribeck [Maré2008] (    en Nm et     en rad/s) suivant 
l’équation (VI.5). Après nouvelle identification des paramètres, on obtient les paramètres du 
Tableau VI.4. 









 50 0,03 
Tableau VI.4 : Nouveaux paramètres du modèle plus détaillé de frottement pour la graisse TTF120 à 20°C 
L’erreur relative n’étant pas significativement réduite, le premier modèle (VI.7) a été 
préféré pour la suite des études. 
Concernant la graisse standard SK1A, deux remarques importantes en lien avec 
les catalogues Harmonic Drive, peuvent être établies à partir de nos mesures :  
1. Les catalogues présentent les valeurs de rendement, il est donc judicieux de vérifier les 
données constructeurs afin de valider les modèles établis. Le rendement du réducteur de 
notre banc d’essai est calculé d’après à partir du couple de frottement mesuré. Ne 
connaissant pas les données constructeurs pour la graisse aéronautique (TTF120), seules 
les valeurs de graisse standard (SK1A) pour les températures de 20°C et 0°C sont 
présentées. Ici, les mesures ont été établies en régime établi, c'est-à-dire que le frottement 
a été mesuré pour une vitesse stabilisée à ±50rd/s ou ±200rad/s et pour chacun des 
couples de charge fixés (C2). 
 
Les valeurs de rendement inverse du catalogue sont calculées de manière théorique car 
elles ne sont pas données explicitement dans le catalogue Harmonic Drive (cf équation 
(V.84) du chapitre 5). 
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 Figure VI.14 : Comparaison des rendements avec le catalogue sous graisse standard SK1A 
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On observe que les rendements mesurés suivent l’allure des catalogues mais sont 
logiquement supérieurs à ceux annoncés (marge typique d’environ 0,3% pour les 
rendements faibles et 0,15% pour les rendements élevés). On remarque aussi que les 
rendements sont identiques pour les vitesses positives et négatives. On observe que pour 
ce réducteur HD, le rendement inverse calculé d’après les rendements catalogues (2-1/ηd) 
est une approximation assez éloignée du rendement réel mesuré. En effet, on mesure peu 
de différence entre le rendement inverse et le rendement direct. Une attention particulière 
doit donc être prise pour les études préliminaires et l’utilisation d’une approche trop 
simplifiée. 
 
2. Comme il a été mentionné précédemment, l’influence de la température de la cloche (T1°) 
sur le frottement avec la graisse standard est importante. Conformément à la section 2.1, 
le modèle de frottement utilisé pour lier le frottement à cette température est de la forme 
exponentielle décroissante : 
 
Mise en évidence de l’influence de la température 
Les températures ambiantes à l’intérieur de l’enceinte thermique sont régulées à ±1°C 
pour les valeurs {-30,-20,-10,0,10,20,30,40,50,60}. Les limitations actuelles du banc d’essai 
n’ont pas permis d’atteindre les valeurs extrémales de -40°C et +70°C. Chaque mesure a été 
réalisée lorsque la température de la cloche avait atteint la température ambiante, ce qui a pu 
nécessiter plusieurs heures (gradient de température très lent dans le réducteur). Les 
conditions de températures ambiantes négatives ont été difficiles à maintenir avec précision à 
cause des fluctuations rapides de la température de l’air. Cependant la température initiale de 
la cloche a toujours pu être stabilisée aux valeurs de la liste précédente. Il est intéressant de 
remarquer que la température de la cloche varie de 10 à 15°C entre la température initiale et la 
température maximale, comme illustré Figure VI.13, quelle que soit les conditions de 
température ambiante. De plus, les acquisitions pour des températures très négatives sont 
particulièrement bruitées, à cause notamment des frottements qui sont plus importants. 
Dans un premier temps, nous avons essayé d’identifier un modèle de frottement 
correspondant à celui identifié pour les données catalogues (VI.3), soit un effet exponentiel 
décroissant de la température qui s’applique sur le modèle de frottement précédent (VI.5). 
Cependant, il s’est avéré que le couple de frottement évoluait différemment et qu’il était plus 
judicieux de définir directement chacun des paramètres en fonction de la température. 
L’influence de la température reste cependant souvent exponentielle. Le modèle (VI.7) 
élaboré à partir du modèle simplifié (VI.4) a permis d’identifier un jeu de paramètres (VI.8) 
en fonction de la température: 
          (    
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L’élaboration de ce modèle a nécessité de nombreuses itérations. Le modèle (VI.7) 
reflète la variation des différents paramètres du modèle : le couple de frottement de Coulomb 
Cc dépendant de la charge diminue faiblement avec la température, le coefficient de 
frottement visqueux μ diminue aussi avec la température alors que le couple de frottement de 
Stribeck CS augmente avec la température. Il est important de noter que les deux vitesses 
référence de Stribeck ωs0 et ωs sont constantes en fonction de la température et 
respectivement égales à 20rad/s et 10rad/s. Comme nous le détaillerons dans la section 
suivante, il s’agit d’une information importante car les oscillations internes peuvent alors être 
anticipées quelle que soit la température ambiante) 
La Figure VI.15 et Figure VI.18 présentent un échantillon des couples de frottements 
en fonction de la vitesse et pour diverses températures dans le but d’illustrer la validité du 
modèle choisi. Les couples de chargement respectivement appliqués sont 0Nm et 39Nm. 
Il est possible de diminuer l’erreur relative de ce modèle en complexifiant légèrement 
le modèle. En effet, l’ajout de deux effets supplémentaires de Stribeck permet de représenter 
plus finement les frottements pour les vitesses inférieures à 180rad/s. Cependant, 
l’introduction de nouveaux paramètres n’apporte qu’une faible amélioration au prix d’une 
augmentation de sa complexité. Ce modèle est présenté en annexe D.2. 
Il faut garder à l’esprit que les modèles (VI.7) et (VI.8) n’ont pas été validés sur une 
durée de service élevée. Il n’est donc pas prouvé qu’ils restent invariants au cours de la vie du 
réducteur. De plus,  la validation et l’amélioration de ces modèles de frottement nécessiterait 
de réitérer 5 à 10 fois la même acquisition sous les mêmes conditions de température et de 
chargement. 
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Figure VI.15 : Couple de frottement en fonction de la vitesse d’entrée et de la température pour la graisse 
















Figure VI.16 : Couple de frottement en fonction de la vitesse d’entrée et de la température pour la graisse 
TTF120 sous un chargement de 39Nm. 
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3. MESURES DES PERFORMANCES DYNAMIQUES  
L’ensemble moteur et réducteur du banc d’essai a été conçu pour être partiellement 
représentatif d’un actionneur rotatif d’aérofrein. La commande de cet actionneur est élaborée 
par le PC temps réel hôte Target Box, conformément à la structure présentée Figure VI.17. 
- Le bloc 1 permet d’acquérir les tensions de vitesse, de position et de couple 
provenant du banc (issues des capteurs ou du variateur). L’acquisition de la 
position de sortie est réalisée à partir du retour du variateur associé au moteur M2 
qui renvoie la position réelle de l’axe du moteur. L’acquisition de la vitesse réelle 
de l’arbre du moteur M1 est elle aussi obtenue par l’intermédiaire du variateur 
associé. 
- Le bloc 2 assure la conversion numérique-analogique à destination des entrées de 
commande en couple des 2 variateurs (fréquence d’échantillonnage de 125Hz). 
- Le cadre 3 réalise la commande par 2 boucles imbriquées du moteur M1, une 
boucle de position (gain Kp, en s
-1
) et une boucle de vitesse (gain Kv ,sans unité) 
comme indiqué dans le chapitre 5. 
- Le bloc 4 consigne 
- Le bloc 5 élabore le profil de chargement qui est appliqué via le moteur de 















































Figure VI.17 : Commande en temps réel du banc d’essai sous Simulink® (boucles postions et vitesses) 
3.1. Performances en poursuite (temps de réponse, stabilité) 
On cherche ici à exploiter les résultats du chapitre précédent, notamment ceux issus de 
l’étude de l’influence de la raideur de transmission et du frottement (Abaques Figure V.22 et 
Figure V.28). Les caractéristiques de l’ensemble mécanique, présenté Figure VI.8, du banc 
d’essai sont les suivantes : 
 
Composants Inerties (kg.m²) Composants Inerties (kg.m²) 

















 Limiteur 1 1,60.10
-3
 








Tableau 5 : Caractéristiques d’inertie et de raideurs des composants du banc d’essai 
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La raideur du réducteur Harmonic Drive est présentée Figure VI.10. Sachant que les 
accouplements ont une raideur bien plus grande que celle du réducteur, nous avons considéré 
que la raideur globale du banc était égale à celle de la première zone de fonctionnement du 
réducteur, soit : k=5.10
4
Nm/rad. 
Dans le cas des hypothèses de l’élasticité de transmission seule du chapitre précédent, 
les grandeurs de référence, calculées à partir du  couple maximal que peut transmettre 
l’actionneur et de la vitesse maximale que peut recevoir la charge, sont : 
L’élasticité réduite est donc très supérieure à 1. De plus la saturation du couple du 
moteur d’entrainement est un facteur très limitant du banc. L’abaque de la Figure V.20 
montre que la raideur seule ne constitue pas un phénomène limitatif sur les performances Il 
apparait donc plus judicieux de considérer le frottement et l’approche associée. 
Il est cependant difficile de déterminer un rendement global constant car l’actionneur 
est à l’arrêt avant d’accélérer brutalement jusqu’à la position souhaitée. Etant donné que 
l’actionneur travaille majoritairement dans la zone de Stribeck lors de la réponse à l’échelon, 
il est possible de considérer un frottement sec constant à vide pour cette température 
ambiante (Figure VI.12): Cs=9Nm.  
Ainsi, dans le cadre des hypothèses du chapitre 5 sur le frottement sec, les grandeurs 
de référence sont calculées comme suit : 
Le temps de réponse minimal, en présence de frottement, pour une commande de type 
proportionnelle, en tenant compte de la saturation, peut donc être estimé à partir de la valeur 
de l’abaque Figure V.28 du chapitre 5. Pour ce cas d’application, à chargement nul, dans le 
domaine de stabilité, le temps de réponse théorique est estimé supérieur à 0,36s (12tref). Les 
gains alors associés à ce choix peuvent être interpolés : Kp=16s
-1
 et Kv=0,011. 
En pratique, nous avons obtenus la meilleure réponse (dépassement inférieur à 5%) 
pour un réglage de Kp égal à 4 s
-1 
et Kv=0,013. Le temps de réponse mesuré est alors de 0,45s. 
Les essais ont été réalisés pour une série d’échelons de 50° (5 montées et descentes 
successives), ce qui correspond à la course standard que doit parcourir l’aérofrein. La réponse  
à un des échelons est représentée sur la Figure VI.18. 
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Limite de couple 
 
Figure VI.18 : Réponse temporelle à un échelon de 0,87rad : position de sortie de l’actionneur, couple et 
vitesse du moteur d’entrainement (Kp=4s
-1
, Kv=0,013) 
On peut remarquer que le temps de réponse estimé est une bonne approximation du 
temps de réponse minimal réel. Ici, les phénomènes sont couplés, à la différence de nos 
approches théoriques, c’est pourquoi le temps de réponse diffère légèrement. En effet, le 
couplage des effets de saturations, de jeu et de frottement dans l’actionneur réel dégrade ses 
performances dynamiques. De plus, les valeurs de gains de boucle en position et de boucle 
vitesse, identifiés à l’aide des simulations numérique, ont été établies pour un agencement 
particulier d’EMA qui ne correspond pas exactement à celui du banc d’essai. Malgré les 
limites des méthodes proposées dans le chapitre précédent, il est donc possible d’estimer le 
temps de réponse rapidement et efficacement. L’intérêt de ces méthodes est alors mis en 
avant : il n’est plus nécessaire d’établir un modèle de simulation détaillé du banc pour évaluer 
ses performances dynamiques.  
Cela montre également que les abaques proposés sont de bonnes pistes pour donner 
une première valeur de réglage aux correcteurs et si un effet est plus pénalisant. Ici, il semble 
que le frottement soit le phénomène limitant la rapidité et non l’élasticité.  
3.2. Perturbation : échelon sur l’effort aérodynamique  
Un échelon de couple sur le moteur de chargement permet de reproduire au banc la 
perturbation aérodynamique appliquée à la charge muée par l’actionneur. Pour observer 
l’écart de perturbation en fonction du couple appliqué et de la vitesse de rotation de 
l’actionneur, plusieurs protocoles ont été envisagés. La consigne de rampe de position était la 
méthode la plus efficace mais elle n’a pas pu être mise en œuvre à cause de la mesure de 
position qui était limitée en nombre de tours (fonction modulo non disponible). C’est 
pourquoi nous avons choisi d’appliquer une consigne de position en sinus à très basse 
fréquence en entrée de l’asservissement, pour des valeurs constantes d’efforts de perturbation. 
L’écart angulaire d’asservissement peut alors être tracé pour les différents couples extérieurs 
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et sur la plage de vitesse balayée par le signal sinusoïdal. La Figure VI.19 présente les 
mesures réalisées avec w1 la vitesse de consigne du moteur d’entrainement. Pour faciliter la 
lecture, seule la courbe expérimentale pour un couple de perturbation de -40Nm est 
représentée. Chacune des autres mesures correspond à la courbe moyenne de la Figure VI.19. 
 
   
Figure VI.19 : Mesure de l’erreur sous une consigne sinusoïdale et à perturbation constante 
Il est possible de relier ces mesures aux valeurs théoriques d’écarts présentées au 
chapitre 5 (équations V.45 et V.46) qui permettent selon l’approche linéaire d’écrire l’erreur 
mesurée ε comme la somme des écarts de trainage et de perturbation : 
L’erreur théorique peut ainsi être représentée suivant la Figure VI.20, dépendant de la 
vitesse de rotation et du rendement suivant le signe de la puissance .  
 
Cette approche semble être en corrélation avec l’allure des courbes expérimentales. On 
observe en effet une translation en fonction de l’effort de perturbation    avec une pente 
constante. Un couple de perturbation négatif provoque alors une translation positive de 
l’erreur. Il est cependant difficile d’identifier sur les mesures une loi linéaire de cette 
augmentation en fonction du couple de perturbation. Le décalage observé lors du changement 
de signe de vitesse est un effet de phase (frictionnal lag) qui peut être dû à la fréquence 
d’acquisition des capteurs et qui ne doit pas être pris en compte pour établir le modèle 
théorique linéaire. Cet effet avait également été observé lors des mesures de couple de 
frottement et peuvent expliquer ce phénomène. 
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ε = εv + εd 





Figure VI.20 : Modélisation théorique de l’écart 
3.3. Vérification du cas d’application : profil mécanique 
Les moyens mis en œuvre sur ce banc d’essai permettent de valider le 
dimensionnement en puissance de l’actionneur de l’aérofrein réalisé à l’aide de la libraire 
Dymola Modelica® (chapitre 1). Une fois les paramètres de la commande réglés, la réponse 






Figure VI.21 : Réponse de l’actionneur au profil de mission de l’aérofrein 
Une partie des exigences dynamiques du cahier des charges pour l’actionneur de 
l’aérofrein peut être vérifiée ici, concernant :  
- la stabilité : dépassement inférieur à 5%, quel que soit le couple extérieur reçu ; 
- la précision : écart statique inférieur à 1% ; 
- la rapidité : l’erreur de trainage doit rester inférieure à 0,5s ; 
A partir du réglage effectué précédemment pour la réponse à un échelon (Kp=4s
-1
 et 
Kv=0,013), on remarque que la spécification concernant la stabilité est bien respectée. 
L’erreur de trainage reste elle aussi inférieure à la valeur spécifiée. Cependant, on peut 
observer une erreur résiduelle due aux perturbations de couple. Ce résultat suit logiquement 
l’étude précédente qui a montré le couplage entre l’erreur et l’effort de perturbation. Il serait 
possible d’augmenter le gain Kp afin de réduire cette erreur mais cela provoquerait une sortie 
du domaine de saturation au niveau du moteur d’entrainement. Il est donc indispensable, pour 
répondre aux spécifications de précision, d’ajouter un intégrateur à la commande ou de 
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minimiser l’influence des perturbations en augmentant la taille du moteur (ou en changeant de 
référence moteur). En effet, d’après l’abaque Figure V.31 établi au chapitre précédent, pour 
un effort de perturbation donné, il est possible de réduire l’erreur de perturbation en 
augmentant le rapport d’inertie et donc la taille du moteur. 
4. CONCLUSION ET PERSPECTIVES 
Grâce au banc d’essai que nous avons entièrement conçu et mis en œuvre, nous avons 
réussi à tester dynamiquement le réducteur Harmonic Drive dans des conditions 
d’environnement thermique aéronautiques. Ainsi, un modèle précis de frottement a pu être 
identifié pour une graisse aéronautique de haute qualité. Le comportement au niveau des 
faibles vitesses, jusqu’alors peu détaillé dans les catalogues ou les ouvrages, présente un fort 
effet de Stribeck dont l’amplitude est proportionnelle à la charge et dépendant de la 
température ambiante. Nous avons noté que lors des augmentations importantes de vitesse, la 
variation de la température de la cloche flexible (       ) impacte significativement la 
qualité de lubrification pour les graisse standard. Les mesures en régime établi auraient sans 
doute permis une plus grande précision dans les résultats expérimentaux. La validation de la 
robustesse des modèles élaborés ici nécessiterait donc une nouvelle campagne de mesures en 
régime stationnaire beaucoup plus longue. La durée de service écoulée du réducteur est 
également un paramètre important qui peut fortement influencer le frottement, il serait bon de 
le prendre en considération dans l’évolution des modèles. Enfin, nous sommes conscients que 
des études d’incertitudes sur les modèles établis devront être menées afin de valider leur 
robustesse.  
Dans un second temps, les résultats du chapitre précédent sur les performances 
dynamiques d’un actionneur ont été partiellement illustrés à partir de cet exemple où les 
défauts de saturations, raideurs et frottements étaient connus. Enfin, le banc permet 
aujourd’hui de tester des profils de mission variés afin de vérifier le bon comportement 
dynamique de cet actionneur asservi en position. Des essais de fatigue ou de cyclage en 
environnement thermique régulé pourront également être menés dans des futurs travaux pour 
évaluer le dimensionnement de l’actionneur. 
Enfin, le banc d’essai est un bon support expérimental pour aider à la synthèse et à 
l’évaluation de procédure de diagnostic dans les EMAs [Balaban2009, Kladis2007, 
Smith2009]. En effet, le diagnostic puis le pronostic constituent aujourd’hui une solution 
attractive pour anticiper les défaillances de l’actionneur par grippage de ses éléments de 
transmission mécanique. 
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CONCLUSION GENERALE 
Le contexte aéronautique actuel conduit à élaborer des systèmes de plus en plus 
performants tout en réduisant le temps de conception. Parmi les innovations actuelles, les 
systèmes de transmission de puissance secondaire sont au cœur des nouvelles recherches. Les 
actionneurs électromécaniques (EMAs) sont alors considérés avec une attention particulière 
car ils sont présents dans de nombreux endroits stratégiques de l’avion. Cependant, à cause du 
fort couplage dans les EMAs (inertiel, thermique, élastique, frictionnel), de nouveaux besoins 
apparaissent pour la conception préliminaire. Des avancées dans la modélisation multi-
physique et dans les méthodologies de conception doivent alors être réalisées (au niveau du 
dimensionnement en puissance, de l’intégration géométrique, de la synthèse de la commande 
ou de la prise en compte de l’environnement). Sur la base du processus de conception en V et 
de la méthodologie MBSE, les méthodes et outils proposés dans cette thèse s’inscrivent dans 
une démarche générale de notre équipe de recherche visant à améliorer et automatiser la 
conception préliminaire des EMAs. Jusqu’alors, l’actionneur était d’abord dimensionné à 
partir de ses composants principaux, puis la synthèse de la commande était réalisée dans une 
seconde phase. Il s’avère judicieux, dans un contexte aéronautique aux fortes contraintes 
d’intégration, de modéliser l’agencement de l’EMA de manière plus réaliste en descendant au 
niveau des pièces et d’anticiper ses performances dynamiques à partir de ses caractéristiques 
mécaniques. 
En conséquence, cette thèse avait pour objectif premier d’améliorer la conception 
d’ensemble d’un actionneur EMA à partir de différents modèles d’estimation et de 
métamodèles de ses pièces. A cet effet, l’EMA est décomposé en carter et pièces élémentaires 
qu’il intègre.  
Le second objectif de la thèse était la mise en place de règles de bonne conception et 
de pistes de dimensionnement de l’actionneur asservi en position. Contrairement aux 
recherches antérieures, qui se centraient sur le dimensionnement en puissance, nous avons 
pris en compte la synthèse de la commande pour établir ces règles.  
Afin d’illustrer et de valider les différentes approches, nous avons choisi des exemples  
d’actionnements aéronautiques variés d’actualité qui présentent chacun des propriétés 
spécifiques.  
Il est également apparu un besoin d’améliorer les modèles de frottement et la prise en 
compte de l’environnement aéronautique. Nous nous sommes donc fixés un troisième 
objectif : se doter de moyens d’essais pour identifier finement un modèle de frottement dans 
des conditions aéronautiques de température. Un banc d’essai a alors été conçu et mis en 




Fabien Hospital 186 
Le chapitre 1 permet de présenter ce contexte et ces objectifs. Il expose ensuite la 
méthodologie générale de conception préliminaire basée sur les modèles qui est développée 
au sein de l’équipe de notre équipe de recherche. 
Dans le chapitre 2, nous mettons tout d’abord en place des modèles d’estimation des 
pièces issues de la décomposition d’un EMA. Nous complétons les approches et les outils 
associés précédemment mis en place dans le laboratoire en descendant du niveau composant 
au niveau pièces. Nous nous intéressons en particulier aux éléments de liaisons (rotules, 
paliers, et embouts rotulés) et aux pignons. Leur assemblage permet notamment d’élaborer les 
modèles d’estimation des engrenages à axes parallèles, des roues et vis sans fin. Nous 
vérifions finalement  la cohérence de ces modèles avec des modèles globaux, établis dans des 
travaux antérieurs, pour les composants intégrant ces pièces (réducteurs épicycloïdaux). Les 
différents modèles, établis à partir des lois d’échelles, sont implémentés dans l’environnement 
logiciel Dymola/Modelica et viennent compléter la librairie dédiée au dimensionnement 
préliminaire en puissance, créée par l’équipe de recherche. Ces modèles de pièces permettent 
d’améliorer l’efficacité des comparaisons d’architectures d’EMA. En effet, l’architecture est 
alors représentée de manière plus réaliste, et plus fin qu’avec des composants intégrés 
standards. Cet intérêt est illustré à travers un exemple d’actionneur d’aérofrein d’avion 
commercial. 
D’autre part, l’enveloppe des composants de l’EMA contribue de manière non 
négligeable (jusqu’à 40%) à la masse totale de l’actionneur. Cependant, il s’agit d’un 
composant complexe à définir, car il dépend étroitement de la topologie générale de l’EMA. 
Dans le chapitre 3, nous nous intéressons donc à l’élaboration de pistes de dimensionnement 
en résistance mécanique des carters d’un EMA linéaire en vibrations transversales. Pour cela, 
nous proposons deux approches avec trois modèles analytiques associés. Les deux premiers 
modèles (à 1 et 2 corps), associés à la théorie de Rayleigh, sont basés sur des représentations 
très grossières du carter de type poutre cylindrique. Ils permettent des études rapides et 
efficaces, mais avec une précision limitée. La masse rapportée des composants mécaniques de 
la transmission mécanique internes à l’actionneur est l’une des causes importantes des 
vibrations des EMAs, elle est modélisée ici à partir d’une masse ponctuelle située au centre de 
la géométrie. Une troisième représentation, plus réaliste, est établie à partir des matrices de 
transfert. Ainsi, le carter est modélisé comme un encastrement de tronçons génériques, ce qui 
permet de mieux représenter les masses localisées dues aux composants internes. Cette 
méthode, plus précise mais beaucoup plus couteuse en temps de simulation, fournit des 
résultats riches pour le dimensionnement, en particulier dans les zones de concentration de 
contrainte. Grâce à ces trois approches, il est possible d’estimer de manière satisfaisante la 
contrainte maximale et la première fréquence de résonance pour de nombreuses géométries 
d’actionneurs linéaires. Nous mettons également en évidence que les résultats dépendent 
fortement du coefficient de qualité Q, qui reste difficile à prédire. 
Pour établir des modèles d’estimation du carter reliant ses paramètres d’intégration au 
profil de mission auquel doit répondre l’actionneur, les concepts de métamodèles sont 
particulièrement attractifs. Dans le chapitre 4, nous proposons un processus d’élaboration de 
ces métamodèles qui peuvent s’appliquer à des systèmes non linéaires et non monotones. 
Après avoir établi un bref état de l’art sur les techniques utiles à la mise en équation des 
phénomènes physiques (analyse dimensionnelle, analyse de sensibilité, régression en 
puissance), nous définissons une procédure de régression avec une somme de deux termes en 
loi puissance. Ainsi, il est possible de construire rapidement et efficacement des lois 
d’estimation de phénomènes ou de composants mécaniques à partir de modèles de 
substitution ou de catalogues, sans être expert du domaine. Avant d’établir les métamodèles 
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de carters en vibration, nous montrons l’intérêt de la procédure à partir de 3 exemples issus de 
catalogues de dissipateurs thermiques, d’un modèle simplifié de carter et de catalogues de 
réducteurs. 
Dans le chapitre 5, des outils et des méthodes sont élaborés pour quantifier de manière 
indépendante l’influence des phénomènes mécaniques parasites sur les performances de 
l’EMA asservi en position. L’approche mise en œuvre est réalisée à partir de simulations 
numériques conduites essentiellement dans le domaine temporel. Des abaques et des règles de 
bonne conception sont alors établis afin de lier la stabilité et la dynamique aux 
caractéristiques mécaniques de l’actionneur, en particulier son rapport d’inertie. Toutes les 
grandeurs sont adimensionnalisées, rendant les abaques utilisables dans les nombreuses 
applications qui peuvent être modélisées de manière similaire à nos approches. Dans un 
premier temps les limites de couple et de vitesse de l’actionneur sont traitées. Une approche 
fréquentielle est également proposée afin de définir, pour une charge purement inertielle, les 
amplitudes limites de la réponse fréquentielle. Dans un second temps, l’influence de 
l’élasticité équivalente de transmission est évaluée. La dégradation du temps de réponse et de 
la stabilité apportée par le jeu est alors quantifiée. Enfin, l’influence du frottement est évaluée 
en fonction du choix de moteur et de la consigne, en poursuite et en régulation. Dans une 
première étape, nous considérons le frottement sec pour un agencement particulier de l’EMA. 
Dans une seconde étape, nous utilisons plutôt la notion de rendement global de l’actionneur, 
ce qui rend possible la quantification de l’influence du rapport entre le rendement direct et le 
rendement inverse sur les performances limites.  
Il nous est apparu important de se doter de moyens et méthodes pour mieux identifier 
le frottement dans les organes de transmission de puissance en fonction des conditions de 
températures aéronautiques. Pour cela, un banc d’essai de réducteur Harmonic Drive est 
conçu, intégré et mis en œuvre. Le chapitre 6 décrit le banc et les différentes études associées. 
Les mesures réalisées permettent d’élaborer des modèles réalistes de frottement en fonction 
de la vitesse de rotation, du couple de chargement et de la température de l’environnement. 
Les modèles proposés, de complexité croissante, sont paramétriques et valables sur la totalité 
du domaine de fonctionnement. Le couple de frottement ainsi calculé est confronté aux 
valeurs du catalogue et permet d’élargir les données pour des graisses aéronautiques spéciales, 
pour une plus large plage de température et surtout autour de la vitesse nulle. De plus, la 
conception du banc permet d’illustrer une partie des approches du chapitre 5.  
A l’issue de ce travail de thèse, de nombreuses pistes d’évolution apparaissent. En 
effet, les modèles d’estimation et les lois de dimensionnement pourront être approfondis dans 
des futurs travaux. Ceci concerne en particulier les modèles de carter pour lesquels les 
géométries étudiées dans la thèse restent simplifiées et uniquement associées à des 
actionneurs en ligne. Des pistes sont en cours de développement pour utiliser des modèles 
plus complexes, représentant de manière très fidèle la topologie réelle de l’actionneur. On 
cherchera ici à utiliser des modèles CAO et des liens 3D-1D. Il nous semble également 
indispensable d’intégrer des considérations thermiques, en exploitant notamment les études 
réalisées sur les radiateurs en combinaison avec les résultats de la thèse d’Emmeline Faugère 
portant sur les transferts thermiques dans les EMA. Nous avons par ailleurs identifié qu’une 
amélioration de la prédiction de Q permettrait d’enrichir les modèles d’estimation des carters 
d’EMA. Une solution consiste à mener des études plus approfondies de l’influence de 
l’amortissement sur les vibrations du carter, à partir de retour d’expérience et en introduisant 
explicitement du frottement non linéaire dans les modèles, comme nous l’avons ébauché dans 
le chapitre 3. 
CONCLUSION GENERALE 
 
Fabien Hospital 188 
Concernant les règles de bonne conception établies pour anticiper les performances 
limites de l’EMA, les interactions et le couplage des phénomènes devront être étudiés dans 
des futurs travaux : couplage raideur/frottement (influence de la précontrainte), couplage 
thermomécanique (influence de la température sur les pertes, capacité d’échanges thermiques 
avec l’ambiance), etc … Des modélisations plus complètes (des phénomènes mécaniques, 
thermiques, de la commande) doivent donc être proposées. Il sera également judicieux de lier 
explicitement les modèles d’estimation des composants, établies à partir du dimensionnement 
en puissance, aux performances limites de l’actionneur pour les intégrer encore plus au 
processus de conception.  
Il faut noter cependant que les outils associés aux différentes approches proposées 
restent encore des prototypes, leur implémentation devra être améliorée pour rendre ces 
méthodes facilement utilisables par les industriels. 
Concernant les modèles de frottement identifiés à l’aide du banc, il serait utile 
d’évaluer et de modéliser leur évolution en fonction de la durée de service et du temps 
d’immobilisation. Les prochains travaux devront élargir les études d’asservissement sur une 
large plage de température d’opération ou pour des profils de mission variés. De plus, des 
essais de fatigue et de cyclage en environnement thermique régulé pourront être menés afin de 
vérifier le dimensionnement de cet actionneur et le bon comportement des différentes pièces 
mécaniques du réducteur Harmonic Drive. 
Enfin, des études d’incertitude sur l’ensemble des modèles devront être réalisées, aussi 
bien pour les modèles d’estimation que pour les modèles fins de frottement. Il nous apparait 
primordial d’évaluer la sensibilité paramétrique des modèles afin de tester leur robustesse. 
Des études d’incertitude sont d’ailleurs en cours de réalisation au sein de l’équipe, dans la 
thèse d’Amine Fraj, afin d’évaluer et d’améliorer la robustesse des méthodes de conception et 
des outils associés. Ces méthodes pourront ensuite être intégrées à des procédures 
d’optimisation de la conception préliminaire d’un EMA, recherche menée dans la thèse de 
Toufic El Halabi et poursuivie actuellement dans la thèse d’Aurélien Reysset.  
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ANNEXES A – ILLUSTRATION 
DES LOIS D’ESTIMATIONS 
1. EXEMPLE DE CHOIX DE COMPOSANTS  
1.1. Roulements et embouts rotulés 
La validation des lois d’échelle établies est aussi illustrée avec les Tableaux 2 et 3, qui 
comparent le dimensionnement respectif d’un roulement à bille à une rangée et d’un embout 
rotulé à partir d’une référence aux produits commerciaux les plus proches (en termes de 





Résultat obtenu à 
partir des lois 
d’échelles 
Composant le plus 
proche du 
commerce chez le 
constructeur 
SKF (61906) 
Charge statique (définition) 10.4 kN 4.55 kN 4.55 kN 
Charge dynamique 14.6 kN 6.94 kN 7.28 kN 
Masse 0.14 kg 0.04 kg 0.05 kg 
Diamètre extérieur 72 mm 47.5 mm 47 mm 
Diamètre intérieur 50 mm 33 mm 30 mm 
Longueur 16 mm 10.5 mm 9 mm 
Tableau A.1 : Application numérique des lois d’échelles pour un roulement 
 
 
Référence Résultat obtenu à 
partir des lois 
d’échelles 
Composant le plus 
proche du 
commerce chez le 
constructeur 
SKF (SI20ES) 
Charge statique (définition) 116 kN 50 kN 57 kN 
Masse 1  kg 0.3 kg 0.34 kg 
Diamètre 75 mm 50 mm 54 mm 
Diamètre intérieur 30 mm 19.7 mm 20 mm 
Longueur 22 mm 14 mm 18 mm 
Tableau A.2 : Application numérique des lois d’échelles pour un embout 
1.2. Pignons et vis sans fin 
Dans le Tableau A.3, un exemple de pignon utilisé pour les engrenages droit montre 
qu’à partir des lois d’échelle et d’une référence, on trouve facilement un composant proche 
issu d’un catalogue. Le catalogue des constructeurs REDEX-ANDANTEX a été utilisé ainsi 
qu’une référence proche du couple de définition choisi pour avoir des résultats très proches de 
ceux du catalogue. Il en est de même pour le Tableau A.4 où les résultats issus des lois 
d’échelle de la roue et vis sans fin ont été comparés à un composant du catalogue DYNASET. 
Là aussi, une référence dans la plage du couple de définition a été choisie pour avoir des 
résultats proches de ceux du catalogue. 
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Référence  Résultat obtenu à 
partir des lois 
d’échelles pour le 
pignon 
Composant 
commercial le plus 
proche  
REDEX ANDANTEX 
Couple de définition 2700 Nm 5000 Nm 5000 Nm 
Nombre de dents 19 18 16 
Masse 4.2 kg 7.3 kg 7.1 kg 
Module  6 7.5 8 
Diamètre 114 mm 135 mm 128 mm 













Tableau A.3: Exemple de composant pour un pignon.  
 
 
Référence  Résultat obtenu à 
partir des lois 
d’échelles  
Composant le plus 
proche du 
commerce chez le 
constructeur 
CMD-DURAND 
Couple de définition 26386 Nm 10000 Nm 10084 Nm 
Diamètre int. de roue 385 mm 300 mm 326 mm 
Masse 950 kg 360 kg 325 kg 
Diamètre 710 mm 514 mm 390 mm 
Longueur vis 408 mm 295 mm 272 mm 








Tableau A.4 : Exemple de composant pour la vis sans fin. 
1.3. Réducteurs 
Le Tableau A.5 montre qu’à partir des lois d’échelle et d’un composant de référence, il 
est possible de trouver facilement un composant proche de ceux issus du catalogue. Nous 












Couple nominal axe lent 1390 Nm 315 Nm  349 Nm 
Rapport de réduction 29 179 179 
Vitesse axe rapide max. 3150 tr/min 5200 tr/min 5050 tr/min 








Longueur 92.5 mm 56 mm 70 mm 
Diamètre 220 mm 134 mm 155 mm 
Tableau A.5 : Exemple de composant pour un réducteur cycloïdal.  
1.4. Vis-écrou 
La validation des lois d’échelle établies est aussi illustrée avec les Tableau A.6 et 
Tableau A.7, qui comparent le dimensionnement des différents composants d’une vis à billes 
aux produits commerciaux les plus proches (en termes de paramètre de définition). Pour bien 
illustrer la validité de ces lois sur une large gamme de produits, la comparaison est faite pour 
un paramètre de définition pris plus de trois fois plus grand que celui de la référence. 
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plus proche  
REXROTH :  
Vis 
Masse linéique 8.14 kg/m 2.79 kg/m 3.43 kg/m 
Moment d’inertie linéique 1.35 10
-3
 kg.m 2.14 10
-4
 kg.m 2.39 10
-4
 kg.m 
Pas 20 mm/tr 12.6 mm/tr 10 mm/tr 
Diamètre 40 mm 25.2 mm 27 mm 
Ecrou 
Charge maximale 62.8 kN 25 kN 27.0 kN 
Charge nominale 37.9 kN 16.5 kN 15.7 kN 
Masse 1.77 kg 0.44 kg 0.53 kg 
Diamètre 63 mm 39.7 mm 38 mm 
Longueur 88 mm 55.5 mm 64 mm 
Vitesse maximum 3750 tr/min 5940 tr/min 6000 tr/min 











plus proche  
REXROTH: 
Charge maximale 47 kN 25 kN 24.7 kN 
Charge nominale 26 kN 14.7 kN 17 kN 
Masse 0.345 kg 0.134 0.215 kg 
Diamètre 52 mm 37.9 mm 42 mm 
Longueur 28 mm 20.4 mm 25 mm 
Vitesse maximum 3000 tr/min 4110 tr/min 3800 tr/min 
Tableau A.7 : Exemple de composant pour le palier  
2. VALIDATION DES LOIS DES REDUCTEURS 
2.1. Trains épicycloïdaux à un étage 
La Figure A.1 montre la même tendance de variation entre la loi d’échelle et les 
données constructeurs. On remarque cependant que ces derniers standardisent leurs gammes 
de diamètres extérieurs et que l’effet du rapport de réduction n’est pas non plus négligeable. 
Par exemple, pour le constructeur Redex-Andantex, un même diamètre peut correspondre à 
un intervalle de plus d’une demi-décade pour le couple, selon le rapport de réduction choisi. 
Une étude plus fine du rapport de réduction va donc être réalisée dans la section suivante. 
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Figure A.1 : Comparaison des lois d'échelle pour le diamètre d'un train épicycloïdal à 1 étage (Zmini=17) 
2.2. Réducteurs à plusieurs étages 
Ces lois d’échelles des réducteurs ont été confrontées aux données issues des 
catalogues constructeurs [Redex, Apex, HD, Sumitomo] en s’intéressant tout particulièrement 
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Figure A.2 : Masse et inertie des réducteurs de vitesse 
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ANNEXES B - CARTERS 
1. ESTIMATION DE L’EFFET DES SOLLICITATIONS STATIQUES 
Dans cette partie, il s’agit de montrer rapidement que les contraintes dues aux 
sollicitations élémentaires statiques sur des exemples de carters ne sont pas dimensionnantes.  
En première approximation, le critère de contrainte maximale sera égal à la limite 
élastique du matériau multipliée par un coefficient 0,5 pour prendre en compte la limite en 
fatigue [Aublin]. 
Re5,0max   
Pour mettre en évidence la faible valeur des contraintes statiques dans un actionneur 
linéaire, un exemple  de l’actionneur hybride EBMA de l’ouverture de porte du train 
d’atterrissage d’un A400M (Figure II.2.e) de Messier. Le carter est en acier haute 
performance avec une limite élastique de 400MPa. La modélisation choisie pour les éléments 
extérieurs de l’actionneur est celle d’une suite de tubes, encastrés les uns dans les autres, avec 
des sections différentes. Dans un premier temps les encastrements sont considérés infiniment 
rigides, ce qui permet d’étudier rapidement les contraintes en tous points. La théorie des 
poutres est utilisée ici pour estimer les déformations et contraintes.  
Tout d’abord, la tige doit résister à l’effort de traction compression maximal, sans 
avoir de flambage. Ainsi, la contrainte normale dans la section de la tige peut être calculée 
directement à partir de l’effort axial maximal à transmettre. Cet effort ne peut pas être 
supérieur à l’effort de flambage que peut supporter le système. L’effort de flambage de la tige 
peut être comparé à celui de la vis pour mettre en évidence que l’effort critique est celui de la 
vis et qu’il n’est pas dimensionnant pour la tige.  
L’effort critique de flambage viscF , dans un cylindre creux est directement relié à son 
moment quadratique Ivis. Il en est de même pour la tige seule. 
Or, on s’aperçoit que les longueurs de la tige et de la vis (Ltige et lvis) sont quasiment 
égales et que Itige >> Ivis . E est le même vu qu’il s’agit du même matériau. Ainsi, l’effort que 
peut supporter la vis est bien supérieur à l’effort qui a permis de déterminer la vis. L’effort 
maximal appliqué à l’ensemble est donc limité par la vis et pour cet effort, les contraintes 
dans la tige seront très faibles. 
Pour un cylindre en traction compression, la contrainte maximale est égale à l’effort 



























Fabien Hospital 208 
La contrainte maximale sera calculée à l’extrémité de la section du cylindre (en y=R 
pour une modélisation poutre). 
Totalement déplié, l’actionneur doit être capable de supporter son propre poids. Une 
étude à la flexion permet de connaitre les contraintes en flexion dans la section du carter et de 
la tige sous l’effet de son propre poids et celui des pièces mécaniques internes à l’actionneur.  
Dans un premier temps,  avons modélisé les forces transversales ont été modélisés 
comme des efforts ponctuels situés au milieu de chacune des poutres. Dans un second temps,  
a été représentée par des efforts linéiques. Les diagrammes des efforts du modèle de l’EBMA 
sont présentés Figure B.1. 
Après avoir calculés les efforts aux extrémités de l’actionneur, grâce à l’étude des 
moments, les diagrammes d’effort tranchant, de moment fléchissant ont permis de déterminer 
les contraintes maximales en flexion. Les diagrammes des efforts tranchants et moments 
fléchissant du modèle de l’EBMA sont présentés Figure B.2.  
 
 
a) Diagramme des forces ponctuelles 
 
b) Diagramme des forces linéiques 
 










  (B.4) 
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a) Efforts tranchants. 
 
 
b) Moments fléchissant. 
 
Figure B.2 : Diagrammes des efforts tranchants et moment fléchissant dans l’EBMA. 
Le même raisonnement a été appliqué aux géométries de l’EMA de contrôle de 
poussée vectorielle de la fusée VEGA de SABCA (Figure II.2.a), et l’EMA d’un train 
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Tableau B.1 : Contraintes statiques pour différents carters d’actionneur 
2. EXEMPLE DE SPECIFICATION DES TESTS VIBRATOIRES 
[DOE160] 
La Figure B.3 montre un exemple des spécifications de test vibratoire pour le cas d’un 
actionneur d’aérofrein d’avion commercial. Les vibrations sont représentées par une 
excitation sinusoïdale ou aléatoire de type W ou E. Il s’agit de tests de 30 min sur les premiers 
modes de résonance compris entre 5 Hz  et 2 kHz.  D'après la norme [DOE160], avec un test  
de catégorie R (robuste) et un emplacement dans l’aile, le niveau est E1 sur les courbes de 
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balayage aléatoire Figure B.3.a. Il s’agit alors d’une excitation d'environnement vibratoire de 
densité spectrale supérieure à  0.05 g²/Hz à 2 kHz, et au-delà pour les fréquences plus faibles.  
Au niveau des vibrations,  l’actionneur devra totalement résister aux tests. Concernant 
les chocs et crash, les exigences sont différentes : après application pendant 3s minimum des 
accélérations à l'actionneur, les attaches ne devront pas rompre et les composants devront 
rester à l'intérieur de l'actionneur. Pour les chocs et crash, les ruptures sont tolérées tant que 









Planche de bord, console  et équipement du châssis 
(niveaux les plus élevés qui englobent tous les cas de 
l’environnement de ce type d’avion) 
C1 Fuselage (zones non affectées par les flux du réacteur) 
D1 Mat réacteur  
E1 Ailes et roues 
W Moteur et boites de réduction, Train d’atterrissage 
Y Fuselage  
Z Autre catégorie de test 
 
b) Balayage aléatoire a) Balayage sinusoïdal  
Figure B.3 : Spécifications des tests vibratoires pour les différents cas d’équipements fixés aux ailes 
d’avions à turbo réaction (amplitudes en densité spectrale d’accélération) [DOE160] 
3. MODELE A 2 CORPS 
Les expressions des masses et inerties modales équivalentes peuvent s’écrire sous la 
forme d’un polynôme en b. Les équations de Lagrange (III.47), permettent alors de calculer le 
la pulsation ω et coefficient b qui maximise le déplacement, en fonction des dimensions et du 
matériau (système d’équation (B.7)).  
111 .². γbβbαMeq   
Avec 
   
   
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4. MATRICE DE TRANSFERT DE FLEXION 
La matrice [T] d’ordre 4 permet de lier les déplacements transverse et angulaire, 
l’effort tranchant et le moment fléchissant  d’une section à l’autre pour un tube de section fixe 
et de longueur L.  













































  le coefficient de Timoshenko. 
222 .².   bbKeq  
Avec 
   
   
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La démarche et une partie des résultats sont illustrées ici à partir d’un exemple dont les 
dimensions sont inspirées de l’EMA de SABCA de la poussée vectorielle du lanceur Vega. La 
Figure B.4.a présente l’effort tranchant à l’extrémité gauche du modèle, nous trouvons alors 
une première fréquence de résonance à 160Hz. Cette fréquence est plus faible que celle d’une 
simple poutre de même longueur mais de section uniforme,  qui a une fréquence de résonance 
à 250Hz. Cependant, la valeur du modèle à 4 poutres est plus proche de la valeur trouvée lors 
des tests vibratoires de 133Hz. Pour la fréquence de résonance de 160Hz, l’allure du 
déplacement, des efforts tranchants et du moment fléchissant sont représentés Figure B.5, en 
fonction de x. 
 
 
a) Modèle à 4 tubes.           b)  Modèle à 1 cylindre 
 

































Figure B.5 : Déplacement, effort tranchant et moment fléchissant du modèle de l’EMA du vecteur de 
poussée du lanceur Vega. 
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ANNEXES C – 
PERFORMANCES LIMITES 
1. MODELE D’ELASTICITE  
1.1. Matrices du système d’état 
Les équations (V.26) permettent de définir les matrices du système d’état pour le 
modèle d’élasticité équivalente que nous avons choisi : 






































































































1.2. Programme Matlab de stabilité  
Une partie du programme Matlab élaboré pour étudier l’influence de l’élasticité sur la 
rapidité de la réponse de l’actionneur est présentée ici. Nous mettons en évidence la nécessité 





        if real(P)<=0   %stabilité = pôles dans le cône          
               if xsi<=0.5 
                 gain=dcgain(MySys);                 
[mag,phase,freq]=bode(MySys,logspace(min(wn)/10,max(wn)*10,10000)); 
                  
                ReP=abs(real(P));                 
                Tfin_lent= 7/min(ReP); 
                Tfin_rap=10/max(ReP); 
                 
                if Tfin_lent/Tfin_rap<1000                   
[y,time]=step(MySys,linspace(0,Tfin_lent,1000*Tfin_lent/Tfin_rap)); 
                else  
[y,time]=step(MySys,linspace(0,Tfin_lent,1000*1000)); 
                end 
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1.3. Couple (Kv, Kp) associéé à l’abaque Figure V.20 
A partir des valeurs de Kp et Kv, il est possible de calculer l’écart statique ou l’écart de perturbation associés au temps de réponse optimal du 
chapitre 5 (V.50). 
   
valeur du gain Kp pour un temps de réponse minimal 
   
 
 ̅                     
  ̅̅ ̅ 9,87E-04 5,00E-03 9,87E-03 5,00E-02 9,87E-02 5,00E-01 9,87E-01 5 9,87 50 100 
4,0E-05 0 20 10 10 60 300 240 150 200 240 120 
1,0E-04 60 10 20 90 170 740 890 400 520 250 130 
2,0E-04 50 20 30 190 370 1000 1790 810 970 250 130 
4,0E-04 1,00E+01 30 80 370 750 2950 3550 1600 2000 1000 500 
1,0E-03 20 100 180 970 1800 7450 8950 4000 2000 1020 520 
2,0E-03 30 180 410 1800 3600 14600 17800 8200 10200 20000 12600 
3,0E-03 40 290 610 2800 5000 22000 20000 10000 15000 47500 47500 
4,0E-03 8,00E+01 410 790 2800 6600 30000 24000 14000 19000 50000 47000 
1,0E-02 180 1000 2000 7500 15000 64000 60000 40000 40000 154000 158000 
2,0E-02 420 2000 2000 16500 27500 140000 126000 74000 88000 200000 198000 
4,0E-01 810 2000 8000 30000 50000 170000 146000 160000 198000 200000 200000 
   
valeur du gain Kv pour un temps de réponse minimal 
   
 
 ̅                     
  ̅̅ ̅ 9,87E-04 5,00E-03 9,87E-03 5,00E-02 9,87E-02 5,00E-01 9,87E-01 5,00E+00 9,87E+00 5,00E+01 9,87E+01 
4,0E-05 0 0,005 0,01 0,015 0,04 0,12 0,1 0,145 0,23 0,5 0,485 
1,0E-04 0,005 0,01 0,02 0,045 0,065 0,185 0,2 0,24 0,375 0,5 0,5 
2,0E-04 0,005 0,02 0,025 0,065 0,095 0,19 0,28 0,345 0,49 0,495 0,5 
4,0E-04 1,00E-02 0,025 0,04 0,09 0,135 0,36 0,4 0,48 0,73 1 0,98 
1,0E-03 0,02 0,045 0,06 0,145 0,21 0,58 0,63 0,76 0,675 1 1 
2,0E-03 0,025 0,06 0,09 0,2 0,3 0,8 0,9 1,1 1,65 4,75 7 
3,0E-03 0,03 0,075 0,11 0,25 0,35 1 1 1,2 2 7,6 10 
4,0E-03 4,00E-02 0,09 0,125 0,25 0,4 1,2 1 1,4 2,2 7,6 9,8 
1,0E-02 0,06 0,14 0,2 0,4 0,6 1,6 1,6 2,4 3,2 13,6 18,4 
2,0E-02 0,09 0,14 0,2 0,6 0,8 2,4 2,4 3,2 4,8 15,2 20 
4,0E-01 0,125 0,14 0,4 0,8 1,2 2,4 2,4 4,8 7,2 14,4 20 
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2. MODELE DE FROTTEMENT : COUPLES (KP, KV) ASSOCIES A L’ABAQUE FIGURE V.29 
2.1. Consigne xref  
Valeur du gain Kv pour obtenir le temps de réponse minimal  
 
refmot                       
 ̅ 1,00E+07 5,00E+06 1,00E+06 5,00E+05 2,50E+05 1,00E+05 5,00E+04 2,50E+04 1,00E+04 5,00E+03 2,50E+03 1,00E+03 
7,00E-03 9,28E-05 4,31E-05 2,00E-05 4,31E-05 2,00E-05 4,31E-06 9,28E-07           
2,50E-02 3,00E-04 1,39E-04 6,46E-05 1,39E-04 6,46E-05 3,00E-05 1,39E-05 1,39E-08 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00 
2,50E-01 4,00E-03 1,86E-03 1,86E-03 8,62E-04 4,00E-04 4,00E-04 4,00E-04 1,86E-04 4,00E-05 1,86E-06 0,00E+00 0,00E+00 
7,50E-01 1,08E-02 2,32E-03 5,00E-03 2,32E-03 2,32E-03 1,08E-03 1,08E-03 5,00E-04 2,32E-04 1,08E-04 5,00E-07 0,00E+00 
1,00E+00 1,29E-02 6,00E-03 6,00E-03 2,78E-03 1,29E-03 1,29E-03 1,29E-03 6,00E-04 2,78E-04 1,29E-04 2,78E-05 0,00E+00 
2,50E+00 1,51E-02 7,00E-03 1,51E-02 7,00E-03 7,00E-03 3,25E-03 3,25E-03 1,51E-03 7,00E-04 7,00E-04 3,25E-04 1,51E-05 
5,00E+00 1,72E-02 3,71E-02 1,72E-02 1,72E-02 8,00E-03 8,00E-03 3,71E-03 3,71E-03 1,72E-03 8,00E-04 8,00E-04 1,72E-04 
7,50E+00 4,18E-02 1,94E-02 4,18E-02 1,94E-02 1,94E-02 9,00E-03 9,00E-03 4,18E-03 1,94E-03 1,94E-03 9,00E-04 4,18E-04 
1,00E+01 1,00E-01 1,00E-01 4,64E-02 2,15E-02 2,15E-02 1,00E-02 1,00E-02 4,64E-03 4,64E-03 2,15E-03 1,00E-03 4,64E-04 
1,00E+02 2,37E-01 5,11E-01 2,37E-01 2,37E-01 1,10E-01 1,10E-01 5,11E-02 5,11E-02 2,37E-02 2,37E-02 1,10E-02 5,11E-03 
1,00E+03 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00 1,20E+00 1,20E+00 5,57E-01 5,57E-01 2,59E-01 2,59E-01 1,20E-01 1,20E-01 5,57E-02 
Valeur du gain Kp pour obtenir le temps de réponse minimal 
 
refmot                       
 ̅ 1,00E+07 5,00E+06 1,00E+06 5,00E+05 2,50E+05 1,00E+05 5,00E+04 2,50E+04 1,00E+04 5,00E+03 2,50E+03 1,00E+03 
7,00E-03 3,97E+03 1,98E+03 3,97E+02 1,98E+02 9,91E+01 3,97E+01 1,98E+01           
2,50E-02 9,67E+03 4,83E+03 9,67E+02 4,83E+02 2,42E+02 9,67E+01 4,83E+01 2,42E+01 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00 
2,50E-01 4,84E+04 2,42E+04 4,84E+03 2,42E+03 1,21E+03 4,84E+02 2,42E+02 1,21E+02 4,84E+01 2,42E+01 0,00E+00 0,00E+00 
7,50E-01 1,05E+05 5,23E+04 1,05E+04 5,23E+03 2,61E+03 1,05E+03 5,23E+02 2,61E+02 1,05E+02 5,23E+01 2,61E+01 0,00E+00 
1,00E+00 1,28E+05 6,39E+04 1,28E+04 6,39E+03 3,20E+03 1,28E+03 6,39E+02 3,20E+02 1,28E+02 6,39E+01 3,20E+01 0,00E+00 
2,50E+00 2,43E+05 1,21E+05 2,43E+04 1,21E+04 6,07E+03 2,43E+03 1,21E+03 6,07E+02 2,43E+02 1,21E+02 6,07E+01 2,43E+01 
5,00E+00 3,94E+05 1,97E+05 3,94E+04 1,97E+04 9,86E+03 3,94E+03 1,97E+03 9,86E+02 3,94E+02 1,97E+02 9,86E+01 3,94E+01 
7,50E+00 5,24E+05 2,62E+05 5,24E+04 2,62E+04 1,31E+04 5,24E+03 2,62E+03 1,31E+03 5,24E+02 2,62E+02 1,31E+02 5,24E+01 
1,00E+01 6,41E+05 3,20E+05 6,41E+04 3,20E+04 1,60E+04 6,41E+03 3,20E+03 1,60E+03 6,41E+02 3,20E+02 1,60E+02 6,41E+01 
1,00E+02 3,21E+06 1,61E+06 3,21E+05 1,61E+05 8,03E+04 3,21E+04 1,61E+04 8,03E+03 3,21E+03 1,61E+03 8,03E+02 3,21E+02 
1,00E+03 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00 8,05E+05 4,02E+05 1,61E+05 8,05E+04 4,02E+04 1,61E+04 8,05E+03 4,02E+03 1,61E+03 
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2.2. Consigne 10xref 
Valeur du gain Kv pour obtenir le temps de réponse minimal  
  refmot                       
 ̅ 1,00E+07 5,00E+06 1,00E+06 5,00E+05 2,50E+05 1,00E+05 5,00E+04 2,50E+04 1,00E+04 5,00E+03 2,50E+03 1,00E+03 
2,50E-03 2,15E-05 2,15E-05 4,64E-06 4,64E-06 1,00E-06 2,15E-11 0,00E+00           
7,00E-03 9,28E-05 4,31E-05 2,00E-05 9,28E-06 4,31E-06 9,28E-07 4,31E-11           
2,50E-02 2,04E-04 1,39E-04 4,40E-05 3,00E-05 2,04E-05 9,49E-06 4,40E-06 3,00E-09 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00   
2,50E-01 1,26E-03 8,62E-04 4,00E-04 2,73E-04 1,86E-04 1,26E-04 5,87E-05 4,00E-05 8,62E-06 1,86E-06 0,00E+00   
7,50E-01 3,41E-03 2,32E-03 1,08E-03 7,34E-04 5,00E-04 3,41E-04 2,32E-04 1,08E-04 5,00E-05 2,32E-05 1,08E-06 7,92E-07 
1,00E+00 4,09E-03 2,78E-03 1,29E-03 8,81E-04 6,00E-04 4,09E-04 2,78E-04 1,90E-04 1,29E-04 2,78E-05 1,29E-06   
2,50E+00 1,03E-02 7,00E-03 3,25E-03 2,21E-03 1,51E-03 1,03E-03 7,00E-04 3,25E-04 3,25E-04 1,51E-04 7,00E-05 3,25E-06 
5,00E+00 1,72E-02 1,17E-02 5,45E-03 3,71E-03 1,72E-03 1,72E-03 1,17E-03 8,00E-04 3,71E-04 3,71E-04 1,72E-04 1,72E-05 
7,50E+00 2,85E-02 1,94E-02 9,00E-03 6,13E-03 4,18E-03 2,85E-03 1,94E-03 9,00E-04 9,00E-04 4,18E-04 1,94E-04 9,00E-05 
1,00E+01 3,16E-02 2,15E-02 1,00E-02 6,81E-03 4,64E-03 3,16E-03 2,15E-03 1,47E-03 1,00E-03 4,64E-04 4,64E-04 1,00E-04 
1,00E+02 2,37E-01 1,61E-01 7,49E-02 5,11E-02 3,48E-02 2,37E-02 1,61E-02 1,10E-02 1,10E-02 5,11E-03 5,11E-03 2,37E-03 
1,00E+03 0,00E+00 1,20E+00 5,57E-01 3,79E-01 2,59E-01 1,76E-01 1,20E-01 8,18E-02 5,57E-02 5,57E-02 2,59E-02 1,20E-02 
Valeur du gain Kp pour obtenir le temps de réponse minimal 
 
refmot                       
 ̅ 1,00E+07 5,00E+06 1,00E+06 5,00E+05 2,50E+05 1,00E+05 5,00E+04 2,50E+04 1,00E+04 5,00E+03 2,50E+03 1,00E+03 
2,50E-03 1,93E+02 9,64E+01 1,93E+01 9,64E+00 4,82E+00 1,93E+00 0,00E+00           
7,00E-03 3,97E+02 1,98E+02 3,97E+01 1,98E+01 9,91E+00 3,97E+00 1,98E+00           
2,50E-02 9,67E+02 4,83E+02 9,67E+01 4,83E+01 2,42E+01 9,67E+00 4,83E+00 2,42E+00 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00   
2,50E-01 4,84E+03 2,42E+03 4,84E+02 2,42E+02 1,21E+02 4,84E+01 2,42E+01 1,21E+01 4,84E+00 2,42E+00 0,00E+00   
7,50E-01 1,05E+04 5,23E+03 1,05E+03 5,23E+02 2,61E+02 1,05E+02 5,23E+01 2,61E+01 1,05E+01 5,23E+00 2,61E+00   
1,00E+00 1,28E+04 6,39E+03 1,28E+03 6,39E+02 3,20E+02 1,28E+02 6,39E+01 3,20E+01 1,28E+01 6,39E+00 3,20E+00   
2,50E+00 2,43E+04 1,21E+04 2,43E+03 1,21E+03 6,07E+02 2,43E+02 1,21E+02 6,07E+01 2,43E+01 1,21E+01 6,07E+00 2,43E+00 
5,00E+00 3,94E+04 1,97E+04 3,94E+03 1,97E+03 9,86E+02 3,94E+02 1,97E+02 9,86E+01 3,94E+01 1,97E+01 9,86E+00 3,94E+00 
7,50E+00 5,24E+04 2,62E+04 5,24E+03 2,62E+03 1,31E+03 5,24E+02 2,62E+02 1,31E+02 5,24E+01 2,62E+01 1,31E+01 5,24E+00 
1,00E+01 6,41E+04 3,20E+04 6,41E+03 3,20E+03 1,60E+03 6,41E+02 3,20E+02 1,60E+02 6,41E+01 3,20E+01 1,60E+01 6,41E+00 
1,00E+02 3,21E+05 1,61E+05 3,21E+04 1,61E+04 8,03E+03 3,21E+03 1,61E+03 8,03E+02 3,21E+02 1,61E+02 8,03E+01 3,21E+01 
1,00E+03 0,00E+00 8,05E+05 1,61E+05 8,05E+04 4,02E+04 1,61E+04 8,05E+03 4,02E+03 1,61E+03 8,05E+02 4,02E+02 1,61E+02 
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2.3. Consigne 100xref 
Valeur du gain Kv pour obtenir le temps de réponse minimal  
  refmot                       
 ̅ 1,00E+07 5,00E+06 1,00E+06 5,00E+05 2,50E+05 1,00E+05 5,00E+04 2,50E+04 1,00E+04 5,00E+03 2,50E+03 1,00E+03 
2,50E-02 6,46E-05 6,46E-05 1,39E-05 6,46E-06 3,00E-06 1,39E-06 3,00E-09 6,46E-07 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00 
2,50E-01 4,00E-04 2,73E-04 1,26E-04 8,62E-05 5,87E-05 2,73E-05 1,26E-05 4,00E-06 1,86E-08 8,62E-08 0,00E+00 0,00E+00 
7,50E-01 1,08E-03 7,34E-04 3,41E-04 2,32E-04 1,08E-04 7,34E-05 5,00E-05 2,32E-05 5,00E-06 5,00E-10 2,32E-06 0,00E+00 
1,00E+00 1,29E-03 8,81E-04 4,09E-04 2,78E-04 1,90E-04 8,81E-05 6,00E-05 2,78E-05 1,29E-05 1,29E-09 6,00E-07 0,00E+00 
2,50E+00 3,25E-03 2,21E-03 1,03E-03 7,00E-04 4,77E-04 2,21E-04 1,51E-04 1,03E-04 3,25E-05 1,51E-05 7,00E-09 7,00E-06 
5,00E+00 5,45E-03 3,71E-03 1,72E-03 1,17E-03 5,45E-04 5,45E-04 2,53E-04 1,72E-04 8,00E-05 3,71E-05 1,72E-05 3,71E-08 
7,50E+00 9,00E-03 6,13E-03 2,85E-03 1,94E-03 1,32E-03 6,13E-04 4,18E-04 2,85E-04 1,94E-04 9,00E-05 4,18E-05 1,94E-09 
1,00E+01 1,00E-02 6,81E-03 3,16E-03 2,15E-03 1,47E-03 1,00E-03 6,81E-04 3,16E-04 2,15E-04 1,00E-04 4,64E-05 4,64E-08 
1,00E+02 7,49E-02 5,11E-02 2,37E-02 1,61E-02 1,10E-02 7,49E-03 5,11E-03 3,48E-03 2,37E-03 1,10E-03 1,10E-03 5,11E-04 
1,00E+03 5,57E-01 3,79E-01 1,76E-01 1,20E-01 8,18E-02 5,57E-02 3,79E-02 2,59E-02 2,59E-02 1,20E-02 5,57E-03 5,57E-03 
Valeur du gain Kp pour obtenir le temps de réponse minimal 
 
refmot                       
 ̅ 1,00E+07 5,00E+06 1,00E+06 5,00E+05 2,50E+05 1,00E+05 5,00E+04 2,50E+04 1,00E+04 5,00E+03 2,50E+03 1,00E+03 
2,50E-02 9,67E+01 4,83E+01 9,67E+00 4,83E+00 2,42E+00 9,67E-01 4,83E-01 2,42E-01 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00 0,00E+00 
2,50E-01 4,84E+02 2,42E+02 4,84E+01 2,42E+01 1,21E+01 4,84E+00 2,42E+00 1,21E+00 4,84E-01 2,42E-01 0,00E+00 0,00E+00 
7,50E-01 1,05E+03 5,23E+02 1,05E+02 5,23E+01 2,61E+01 1,05E+01 5,23E+00 2,61E+00 1,05E+00 5,23E-01 2,61E-01 0,00E+00 
1,00E+00 1,28E+03 6,39E+02 1,28E+02 6,39E+01 3,20E+01 1,28E+01 6,39E+00 3,20E+00 1,28E+00 6,39E-01 3,20E-01 0,00E+00 
2,50E+00 2,43E+03 1,21E+03 2,43E+02 1,21E+02 6,07E+01 2,43E+01 1,21E+01 6,07E+00 2,43E+00 1,21E+00 6,07E-01 2,43E-01 
5,00E+00 3,94E+03 1,97E+03 3,94E+02 1,97E+02 9,86E+01 3,94E+01 1,97E+01 9,86E+00 3,94E+00 1,97E+00 9,86E-01 3,94E-01 
7,50E+00 5,24E+03 2,62E+03 5,24E+02 2,62E+02 1,31E+02 5,24E+01 2,62E+01 1,31E+01 5,24E+00 2,62E+00 1,31E+00 5,24E-01 
1,00E+01 6,41E+03 3,20E+03 6,41E+02 3,20E+02 1,60E+02 6,41E+01 3,20E+01 1,60E+01 6,41E+00 3,20E+00 1,60E+00 6,41E-01 
1,00E+02 3,21E+04 1,61E+04 3,21E+03 1,61E+03 8,03E+02 3,21E+02 1,61E+02 8,03E+01 3,21E+01 1,61E+01 8,03E+00 3,21E+00 
1,00E+03 1,61E+05 8,05E+04 1,61E+04 8,05E+03 4,02E+03 1,61E+03 8,05E+02 4,02E+02 1,61E+02 8,05E+01 4,02E+01 1,61E+01 
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ANNEXES D – MESURES 
COMPLEMENTAIRES 
1. COUPLE DE FROTTEMENT GRAISSE TTF120 VS CHARGE  
Le modèle de couple de frottement, proposé dans l’équation (VI.4), est comparé ici à 
aux meures en fonction de la vitesse de rotation et pour différents couples de chargement, 
pour des températures de l’environnement à 0°C, -10°C, et 60°C. Les coefficients proposés 
dans le chapitre 6 sont adaptés aux différentes températures. 
 
 
Figure D.1 : couple de frottement en fonction de la vitesse d’entrée et du couple de charge (graisse 
aéronautique TTF120 à 0°C) 
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Figure D.2 : couple de frottement en fonction de la vitesse d’entrée et du couple de charge (graisse 
aéronautique TTF120 à -10°C) 
 
 
Figure D.3 : couple de frottement en fonction de la vitesse d’entrée et du couple de charge (graisse 
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2. MODELE DE FROTTEMENT VS TEMPERATURE AMBIANTE 
Modélisation complexe où chacun des paramètres est exprimé en fonction de la 
température. 
Comme on peut le voir sur la Figure D.4, ces modèles sont de très bonnes 
approximations pour les vitesses de rotation négatives,  mais des incertitudes persistes avec  






Figure D.4 : Couple de frottement en fonction de la vitesse d’entrée et de la température pour la graisse 
TTF120 sous un chargement de 20Nm. 
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Titre : Conception préliminaire des actionneurs électromécaniques basée sur les modèles 
Lois d’estimations et règles de conception pour la transmission de puissance mécanique.  
Résumé : Dans la continuité des travaux de recherches sur les systèmes de transmission mécanique 
embarqués, l’objectif de cette thèse est double : approfondir les modèles d’estimations des pièces d’un 
Actionneur Electromécanique (EMA) et étendre la vision transversale de la conception préliminaire 
aux aspects dynamiques. En effet, cette recherche permet, lors de la conception préliminaire basée sur 
les modèles, d’adapter les choix d’architectures et de technologies vis-à-vis des performances statiques 
et dynamiques à atteindre. Les modèles développés à partir des lois d’échelles sont étendus et 
exploités afin de modéliser les pièces élémentaires de l’EMA et de faire ressortir les règles de « 
bonnes pratiques » en conception préliminaire. On s’intéresse en particulier au dimensionnement des 
EMAs dans le domaine aéronautique.  
Dans un premier temps, nous avons donc créé des modèles d’estimation et des métamodèles des pièces 
de l’EMA. A cet effet, il est décomposé en carter et pièces élémentaires qu’il intègre. 
Dans un second temps, nous avons établis des règles de bonne conception et des pistes de 
dimensionnement de l’actionneur asservi en position. Contrairement aux recherches antérieures, qui se 
centraient sur le dimensionnement en puissance, nous avons pris en compte la synthèse de la 
commande pour établir ces règles. A partir de modèles de simulations, nous qualifions et quantifions  
l’influence des défauts (inertie et saturations, élasticité/jeu,  frottement) sur les performances limites de 
l’EMA. En effet, les structures de commande usuelles et le choix des éléments de contrôle-commande 
sont intimement liés aux performances dynamiques et à ces défauts.  
Enfin, afin de se doter de moyens d’essais pour identifier finement un modèle de frottement dans des 
conditions aéronautiques de température, un banc d'essai sur le réducteur Harmonic Drive a été conçu 
et mis en œuvre. Il permet également d’amorcer la validation des règles de bonne conception. 
Mots-clés : EMA, Conception Préliminaire, Modèles d’estimation, Transmission de puissance 
mécanique, Modelica, modèle de frottement, Harmonic Drive. 
 
Title: Model based preliminary design of electromechanical actuators: estimation and 
design rules for mechanical power transmission.  
Abstract: In the continuity of work of research on embedded systems of mechanical transmission, 
this thesis has two objectives: to improve estimation models of Electromechanical Actuator (EMA) 
pieces and to extend the cross-cutting vision of preliminary design to the dynamic aspects. Indeed, in 
the preliminary design based on models, this research should allow to adapt the choice of architectures 
and technologies to static and dynamic performance to achieve. The models developed from the 
scaling laws will be extended and exploited to modelize elementary pieces of the EMA and to 
highlight rules of "good practices" in preliminary design. We focus in particular on the design of EMA 
in aeronautic field.  
In the first time, we developed estimations models and métamodèles of elementary components of 
EMA which was decomposed in housing and elementary pieces. 
In a second time, we established rules of good practices for actuator sizing in control position loop. 
Contrary to older researches, we take into account control synthesis to create these rules. From 
simulations models, we quantified the influence of technological defects of components (inertia and 
saturations, elasticity (backlash), friction) on EMA performances. Indeed, the usual command 
structures and the choice of the elements of control are intimately linked to the dynamic performance 
and these defects. 
Finally, to give test way to identify with accuracy a friction model in aeronautical conditions of 
temperature, a test bench of Harmonic Drive was create, integrated and implemented. It allows booting 
the validation of rules of good practices in preliminary design. 
Keywords: EMA, preliminary design, estimation model, model based design, power mechanical 
transmission, Modelica, friction model, Harmonic Drive. 
